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В книге излагаются базовые разделы курса деталей машин с 
параллельным выполнением проектов редукторов. Сопровожда-
ются примерами, справочными материалами, расчетными схема-
ми, стандартами. Новыми являются метод наслоения при компо-
новке и конструировании редукторов, приведены технология из-
готовления деталей, сборки и регулировки узлов цилиндрических 
редукторов.  
Предназначена для студентов - механиков и может быть 
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Настоящий учебник включает базовые разделы курса «Де-
тали машин» применительно к выполнению курсового проекта – 
расчету и конструированию механической передачи привода, ко-
торой, как правило, является зубчатый редуктор, чем и заверша-
ется цикл общетехнической  подготовки студентов. 
Теоретический материал по кинематике привода, расчетам 
зубчатых передач, валов, подшипников качения, шпоночных со-
единений, муфт и др. излагается в последовательности выполне-
ния разделов курсового проекта и сопровождается примерами, 
которых в книге более пятидесяти, справочными материалами, 
расчетными схемами, стандартами и др. 
В настоящее время в курсовых проектах студентов- меха-
ников разрабатываются обычно однотипные двухступенчатые 
цилиндрические редукторы, а для немеханических специально-
стей – одноступенчатые, при этом важно, чтобы содержание и 
графическая часть проектов соответствовало требованиям произ-
водства и стандартов. 
Согласно ГОСТ срок службы выпускаемых заводами ре-
дукторов должен составлять до 36…50 тыс. часов. Это достигает-
ся если: 
- для изготовления зубчатых передач применяются качест-
венные стали, а поверхности зубья подвергаются термической 
обработке для повышения их твердости; 
- производится качественная механическая обработка дета-
лей; 
- применяются только косозубые колеса и устанавливаются 
радиально- упорные подшипники, в частности роликовые кони-
ческие; 
- смазка подшипников качения осуществляется картерным 
маслом. 
Это подтверждается приведенным в таблице извлечением 
из номенклатуры одно и двухступенчатых цилиндрических ре-
дукторов, выпускаемых заводами, а также альбомами редукторов. 
В книге на базе теоретического материала дан полный цикл 
выполнения проектов редукторов, в которых для их продолжи-
тельной работы заложены указанные выше предпосылки: качест-
венный материал – термообработка – радиально-упорные под-
шипники – картерная смазка. 
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Рассмотрены горизонтальные цилиндрические редукторы: 
одноступенчатый, двухступенчатые с развернутой схемой, соос-
ный и с раздвоенной быстроходной ступенью, начиная от кине-
матического расчета до разработки сборочных чертежей со спе-
цификациями. 
Компоновка узлов редукторов выполнена предложенным 
методом наслоения: расчетом по эмпирическим выражениям диа-
метров участков валов и пошагового графического наращивания 
узла путем установки подшипников, зубчатых колес и др. до вы-
полнения полной компоновки (вида сверху) редуктора со снятой 
крышкой. 
Проверочные расчеты валов на выносливость выполняются 
только после того, как известны материал на базе компоновки и 
геометрия вала – радиусы у заплечиков, шпоночные пазы и др. В 
книге приведены расчеты на выносливость всех валов с косозу-
быми колесами и , как вариантов в учебных целях, прямозубыми 
с расчетными схемами, эпюрами и опасными сечениями. 
Подшипники качения на всех валах рассчитывались на дол-
говечность в трех вариантах: радиально- упорные роликовые и 
шариковые и радиальные с последующими сравнениями их дол-
говечности. 
Главный вид редукторов в сборе выполнен также методом 
наслоения – пятью последовательными рисунками. 
В книге впервые приведена технология изготовления кор-
пуса редуктора, включая формовку и механическую обработку 
заготовок основания и крышки, а затем корпуса редуктора, раз-
метку и растачивание отверстий под подшипники с соответст-
вующим измерениями, а разработка рабочих чертежей деталей 
редукторов сопровождается пояснениями методов и станочного 
парка для их изготовления, что необходимо знать будущим меха-
никам. 
Раздел сборки редуктора значительно расширен по сравне-
нию с описаниями в литературе. Приведены важные элементы – 
контроль качества деталей перед сборкой, регулировка зазоров в 
радиально- упорных подшипниках, а по части резьбовх соедине-
ний: теория винтовой пары, прочностные характеристики, пара-
метры и порядок затяжки болтов и винтов. 
По разделу «Смазка редуктора» предложена методика рас-
чета параметров смазки, включая выбор масла по вязкости, вы-
 9 
числение его уровней в картере редуктора, объемов и меток на 
маслоизмерительном щупе. Без этого эксплуатация редукторов 
невозможна. 
Приведены требования к оформлению рабочих чертежей и 
даны чертежи основных деталей редукторов. 
Учитывая сокращение учебных часов, разработаны, как ва-
риант, вместо редукторов сборочные чертежи только его узлов со 
спецификациями. 
В приложении даны содержания курсовых проектов одно- и 
двухступенчатых редукторов, что позволяет, используя настоя-
щий учебник, задавать студентам для выполнения наименования 
тем, номера разделов и подразделов с последующим контролем. 
Материал книги и метод его изложения дает возможность 
студентам всех форм обучения изучить основные разделы дисци-
плины «Детали машин», самостоятельно выполнять курсовые 
проекты, получая при этом дополнительные сведения и навыки 

























1. Выбор электродвигателя, кинематиче-
ский и силовой расчет привода 
 
1.1. Общие положения 
 
Большая часть машин с передачей момента выполняются 
по схеме (рис. 1.1): двигатель – механическая передача – рабочий 
орган, элементы которой соединяются валами и муфтами. При 
этом система двигатель – передача совместно с устройствами 





Рис. 1.1. Схема привода 
 
 
Конструкции рабочих (исполнительных) органов зависит 
от назначения машины. Ими являются колеса автомобиля, грузо-
вой барабан крана для подъема и опускания груза, барабан лен-
точного конвейера, судовой гребной винт и др. 
Угловые скорости (частоты вращения) и моменты двигате-
ля и рабочего органа как правило не равны между собой: 
- двигатели имеют большую частоту вращения (500…3000 
мин-1 и более) и сравнительно небольшой вращающий (крутя-
щий) момент; 
- рабочие органы приводов для выполнения своих функ-
ций должны, как правило, иметь увеличенный по сравнению с 
двигателем момент и сравнительно небольшую частоту враще-
ния. 
Эти параметры преобразуются механическими передачами: 
ременными, цепными, фрикционными, а чаще всего зубчатыми 
редукторами (лат. reductor – отводящий назад, приводящий об-
ратно). 
Назначение редуктора: согласование параметров двига-
теля с параметрами рабочего (исполнительного) органа – 
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снижение частоты вращения (угловой скорости) с повышени-
ем вращающего момента пропорционально передаточному 
числу редуктора up (без учета потерь), т.е эти параметры согла-
суются передаточным числом или передаточным отношением для 
планетарных редукторов. 
Если ведущим является тихоходный вал, то редуктор пре-
вращается в мультипликатор, который увеличивает частоту 
вращения, снижая при этом вращающий момент. Обычно такая 
передача применяется как кинематическая. Находит применение 
в командоаппаратах, приборах и др. 
 Приводы машин могут выполняться и без передач. Здесь 
следует иметь в виду, что чем меньше частота вращения двига-
теля при одной и той же мощности, тем больше его масса, габа-
риты и стоимость. Поэтому тихоходные двигатели применяют 
при возможности их размещения и экономической целесообраз-
ности. 
Например в крупнотоннажных судах оптимальная частота 
вращения четырехлопостного гребного винта составляет n = 
100…120 мин-1, есть условия и экономически выгодна установка 
мощного ДВС с той же частотой. Цилиндры такого двигателя мо-
гут иметь диаметры  >  1000 мм, что косвенно говорит о его габа-
ритах. Применяются также безредукторные приводы прокатных 
станов, насосов и других машин. 
 
1.2. Задачи расчета 
 
Параметры двигателя, кинематический и силовой расчет 
являются базовым для дальнейших, в которых определяются ос-
новные геометрические размеры элементов передачи и выполня-
ется их прочностной расчет. Решаются следующие задачи: 
а) определение расчетной мощности электродвигателя и 
выбор его по каталогу; 
б) кинематический расчет привода – вычисление общего 
передаточного числа привода, разбивка его на составляющие и 
определение частот вращения элементов передачи - валов; 
в) силовой расчет – определение вращающих моментов на 
валах передачи. 
В учебных проектах обычно рассчитываются приводы ма-
шин с практически постоянной нагрузкой и установкой асин-
хронного короткозамкнутого двигателя, который принимается по 
номинальной нагрузке. 
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На рис. 1.2 приведены некоторые  кинематические схемы 
приводов машин непрерывного транспорта: а) с клиноременной 
передачей и одноступенчатым редуктором; б) червячным редук-
тором; в) с двухступенчатым редуктором; г) с плоскоременной 
передачей и коническим одноступенчатым редуктором. Приме-
няются в приводах также двухступенчатые редукторы с раздво-




В промышленности широко применяются асинхронные ко-
роткозамкнутые двигатели (АД), которые обладают сравнительно 
низкой стоимостью и надежностью в эксплуатации. Их пуск осу-
ществляется путем подключения обмотки статора непосредст-
венно в сеть. 
Трехфазная обмотка статора создает вращающееся магнит-
ное поле и при пересечении проводников (короткозамкнутых ко-
лец) ротора переменный ток и собственное магнитное поле. Поле 
ротора сцепляется с полем статора и ротор приходит во враще-
ние. Но скорость его вращения при нагрузке всегда меньше 
синхронной скорости статора, поэтому такой электродвигатель 
называется асинхронным. 
Относительная разность частот вращения магнитного поля 







pc -=  (1.1) 
Синхронная частота зависит от количества пар плюсов на 










=  (1.2) 
где f – частота тока (промышленная частота f = 50 Гц). Если чис-
ло пар 2, 3, 4, 5, 6, получают синхронные скорости АД 










Наиболее употребительный нормальный ряд скоростей 
ленты ГОСТ 22644-77:0,8; 1,0; 1,25; 1,6; 2,0; 2,5; 3,14; 4,0; 5,0; 
6,3; 10 м/с 
 





Рабочая частота двигателя 
( )    ;s1nnn cpэд -==  







% s1nn cp  
(1.3) 
где np – частота вращения ротора, т.е двигателя. Величина  сколь-
жения приводится в каталогах. 
В промышленности получили широкое применение асин-
хронные двигатели серии 4А, ГОСТ 19523-81  с короткозамкну-
тым ротором (табл. 1.5).  
Пример обозначения двигателя 4А160М6У3: 
4 – номер серии; А – асинхронный двигатель; 160 – высота 
оси вращения; М – средняя длина  статора (S – малая длина, L – 
большая длина статора); 6 - число полюсов двигателя (или три 
пары); У - климатическое исполнение (умеренный климат); 3 – 
категория размещения. 
Новая унифицированная серия АИ асинхронных двигателей 
(табл. 1.6) разработана совместно со странами Интерэлектро и 
отвечает перспективному уровню развития мирового электрома-
шиностроения, предназначена для замены серии 4А, ее модифи-
каций и модернизированной серии АМ. 
По сравнению с двигателями серии 4А они имеют: улуч-
шенные энергетические показатели и пусковые характеристики; 
повышенную надежность; сниженную массу двигателя на 15…20 
% и меньший шум. Кратность пусковых токов достигает 7…7,5 
от номинала. Выпускается несколько модификаций. Параметры 
двигателей приведены в табл. 1.6. 
Электродвигатель выбирается по расчетной или заданной 
мощности на рабочем органе, например барабане конвейера (рис. 
1.2) Рб с учетом потерь в элементах кинематической цепи, кото-








= ,  (1.4) 
где  Fб – натяжение ленты; v – скорость ленты конвейера, м/с; 
ηобщ  = η1∙ η2∙ η3… - общий КПД;  







Коэффициенты полезного действия механических  
передач 
 





Открытая  зубчатая 
Закрытая червячная 
при  числе заходов 
червяка: 
z1 = 1  
z1 = 2 




































1.4. Частоты вращения и моменты на валах 
 
Как  указывалось выше, снижение скорости повышает 
стоимость и габариты двигателя, а  также увеличивают момент 
инерции ротора и соответственно время пуска машины и дина-
мические нагрузки при этом. Однако, с ростом скорости двигате-
ля растет величина передаточного числа механизма его габариты 
и стоимость. 
Из таблиц 1.5 и 1.6 видно, что в зависимости от количества 
пар полюсов двигатели одинаковой мощности имеют различную 
частоту вращения из которых следует выбрать один. 
После вычисления расчетной мощности выполняется сле-
дующее: 
- из таблицы принимаются ближайшие по мощности двига-
тели с различной синхронной частотой вращения (500, 600  мин-1 
исключаются) и выписываются величины скольжения; 






























æ -=   
(1.5) 
 
где s1… s4 – скольжение (в процентах). 
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Окончательно двигатель выбирается по оптимальным со-
отношениям передаточных чисел элементов механизма. 
В кинематическом расчете вычисляются передаточные 
числа и частоты вращения валов механизма. 
1.  Общее передаточное число привода – отношение частот 
вращения двигателя и рабочего органа и равное произведению 







общ ××==  (1.6) 







=  (1.7) 
где v – скорость, м/с; 
Dб – диаметр барабана, м. 









u   ;
n
n




















2. Производится разбивка общих передаточных чисел ме-
жду типами передач и ступенями зубчатых в соответствии с ре-






Вид передачи Рекомендуемые Максимальные 
Зубчатые: 
  цилиндрическая закрытая 


















Если механизм включает различные виды передач, напри-
мер ременную и зубчатую (рис. 1.2, а), то в начале нужно прини-
мать из таблицы 1.2 рекомендуемое передаточное число ремен-





u = . (1.9) 
Передаточные числа одноступенчатой зубчатой передачи 
(редуктора) не должны превышать рекомендуемые по табл. 1.3. 
Если проектируется стандартный одноступенчатый редуктор, то 




up 1-й ряд 2,0;       2,5;       3,15;       4,0;      5,0;      6,3 
up 2-й ряд 2,24;     2,8;       3,55;       4,5;      5,6 
 
Если передача состоит из одного двухступенчатого редук-
тора, то uобщ = uр . В данном случае выполняется его разбивка по 
ступеням: 
uр = uБ ∙ uТ, (1.10) 
где uБ и uТ – передаточные числа первой (быстроходной) и вто-
рой (тихоходной) ступеней редуктора. 
Соотношение передаточных чисел по ступеням оказывает 
влияние на экономические и эксплутационные показатели и в ча-
стности, на условия смазки колес. 
1. Для редукторов сравнительно небольшой передаваемой 
мощности следует добиваться примерно одинакового погруже-
ния в масло зубчатых колес обеих ступеней (рис. 1.3). В таком 
случае необходимо, чтобы uТ < uр. Это ориентировочно опреде-




u         ;u0,88u
T
p
БpТ ==  




u         ;u0,95u
T
p








Рис. 1.3. Оптимальная смазка колес 
 
3. Для тяжелых редукторов важно обеспечить минималь-
ный вес за счет снижения габаритов колес и редуктора в целом, а 
смазку обеспечить другими способами. В этом случае uБ < uТ, а 
разбивка выполняется по таблице 1.4. 
Частоты вращения валов: 
- быстроходный n1 = nэд ; 
- промежуточный n2 = n1 / u1 ; 
- тихоходный n3 = nб = n 2 / u2. 
(1.12) 
В силовом расчете вычисляются вращающие моменты на 
валах, начиная от двигателя и далее с учетом потерь в кинемати-
ческой цепи. При этом учитывается не табличная, а расчетная 
мощность двигателя Рр (кВт). 
Расчетные моменты: 






эд ×= ; (1.13) 
- ведущий вал – потери в муфте (или ременной передачи) и 
в паре подшипников 
Т1 = Тэд ∙ ηм ∙ ηп, Н∙м; (1.14) 
- промежуточный вал – потери в зубчатой передаче первой 
ступени и паре подшипников, а момент увеличивается пропор-
ционально передаточному числу первой ступени 
Т2 = uБ ∙ Т1 ∙ ηп ∙ ηз.п, Н∙м; (1.15) 
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- тихоходный вал – потери те же, увеличение момента про-
порционально передаточному числу второй ступени 




Разбивка двухступенчатых редукторов по ступеням 
 
 
Трехосный uр = u1 ∙ u2 Соосный uр = u1 ∙ u2 
8 = 2 ∙ 4 
9 = 2,24 ∙ 4 
10 = 2,5 ∙ 4 
11,2 = 2,8 ∙ 4 
12,5 = 3,15 ∙ 4 
14 = 3,15 ∙ 4,5 
16 = 3,55 ∙ 4,5 
18 = 4 ∙ 4,5 
20 = 4,5 ∙ 5 
22,5 = 4,5 ∙ 5 
25 = 5 ∙ 5 
28 = 5,6 ∙ 5 
31,5 = 6,3 ∙ 5 
35,5 = 6,3 ∙ 5,6 
 
40 = 7,1 ∙ 5,6 
45 = 8 ∙ 5,6 
50 = 9 ∙ 5,6 
- 
- 
8 = 2,5 ∙ 3,15 
9 = 2,8 ∙ 3,15 
10 = 3,15∙ 3,15 
11,2 = 2,8 ∙ 4 
12,5 = 3,15 ∙ 4 
14 = 3,55 ∙ 4 
16 = 4 ∙ 4 
18 = 4 ∙ 4,5 
20 = 4,5 ∙ 4,5 
22,4 = 4,5 ∙ 5 
25 = 5 ∙ 5 
28 = 5 ∙ 5,6 
31,5 = 5 ∙ 6,3 
35,5 = 5,6 ∙ 6,3 
 
40 = 6,3 ∙ 6,3 
45 = 6,3 ∙ 7,1 















Двигатели трехфазные асинхронные короткозамкнутые 


































































Синхронная частота        
3000 мин-1 
Синхронная частота       











































































































Синхронная частота        
1000 мин-1 
























































































































































1 2 3 4 5 6 
Синхронная частота 3000 мин-1 
АИР 80 А2 1,5 5 22 2,2 2,1 
АИР 80 В2 2,2 5 22 2,2 2,0 
АИР 90 L2 3 5 24 2,2 2,0 
АИР100 S2 4 5 28 2,2 2,0 
АИР 100 L2 5,5 5 28 2,2 2,0 
АИР 112 M2 7,5 3,5 32 2,2 2,0 
АИРX 112 M2 7,5 3,5 32 2,2 2,0 
АИР 132 M2 11 3 38 2,2 1,6 
АИРX 132 M2 11 3 38 2,2 1,6 
АИР 160 S2 15 3 42 2,7 1,8 
АИРX 160 S2 15 3 48 2,7 1,8 
АИР160 M2 18,5 3 42 2,7 1,8 
АИР 160 M2 18,5 3 48 2,7 1,8 
АИР 180 S2 22 2,7 48 2,7 1,7 
АИРX 180 M2 30 2,5 55 2,7 1,7 
АИР 200 М2 37 2 60 2,8 1,5 
АИР 200 S2 45 2 60 2,8 1,5 
Синхронная частота 1500 мин-1 
АИР 80 А4 1,1 7 22 2,2 2,2 
АИР 90 L4 2,2 7 24 2,2 2,2 
АИР100 S4 3 6 28 2,2 2,0 
АИР 112 M4 5,5 4,5 32 2,2 2,0 
АИРX 112 M4 5,5 4,5 32 2,2 2,0 
АИР 132 S4 7,5 4 38 2,2 2,0 
АИРX 132 S4 7,5 4 38 2,2 2,0 
АИР 132 M4 11 3,5 38 2,2 2,0 
АИР 132 M4 11 3,5 38 2,2 2,0 





Продолжение табл. 1.6 
 
1 2 3 4 5 6 
АИР160 M4 18,5 3 42 2,9 1,9 
АИР 160 M4 18,5 3 42 2,9 1,9 
АИР 180 S4 22 2,5 48 2,4 1,5 
АИРX 180 M4 30 2 48 2,7 1,7 
АИР 200 М4 37 2 65 2,7 1,6 
АИРХ 200 S4 45 2 75 2,7 1,6 
Синхронная частота 1000 мин-1 
АИР 80 В6 1,1 8 22 2,2 2,0 
АИР 90 L6 1,5 7,5 24 2,2 2,0 
АИР100 L6 2,2 5,5 28 2,2 2,0 
АИР 112 MA6 3 5 32 2,2 2,0 
АИРX 112 MA6 3 5 32 2,2 2,0 
АИР 112 MB6 4 5 32 2,2 2,0 
АИРX 112 MB6 4 5 32 2,2 2,0 
АИР 132 S6 5,5 4 38 2,2 2,0 
АИРX 132 M6 7,5 4 38 2,2 2,0 
АИР 160 S6 11 3 42 2,5 1,7 
АИРX 160 S6 11 3 42 2,5 1,7 
АИР160 M6 15 3 42 2,6 1,7 
АИРX 160 M6 15 3 42 2,6 1,7 
АИР 180 М6 18,5 2 48 2,4 1,6 
АИРХ 200 М6 22 2,5 48 2,4 1,5 
АИР 200 L6 30 2 55 2,7 1,5 
АИРХ 225 М6 37 2 60 2,3 1,4 
АИР 225 S6 45 2 75 2,3 1,4 
Синхронная частота 750 мин-1 
АИР 132 S8 4 4,5 38 2,2 1,8 
АИРХ 132 S8 4 4,5 38 2,2 1,8 
АИР 132 M8 5,5 5 38 2,2 1,8 
АИРX 132 M8 5,5 5 38 2,2 1,8 
АИР 160 S8 7,5 3 42 2,4 1,6 











П.1. Выполнить расчет привода конвейера с двухступен-
чатым редуктором. Дано: натяжение ленты Fб = 12 кН; ско-
рость ленты υ = 1,8 м/с; диаметр барабана Dб = 0,4 м. 


















КПД элементов привода (табл. 1.1): 
 ηм = 0,98 – муфты (две); 
 ηн = 0,99 – подшипников качения (четыре пары); 
 ηз.п = 0,98 – закрытой зубчатой передачи (две). 
 
 
Принимаем предварительно из табл. 1.6 двигатели типа 
АИ мощностью Р= 18,5 кВт  с рабочими частотами nр: 
-АИР160М2; nc = 3000 мин-1; S = 3%; nр = 3000(1-3/100)= 
2910 мин-1; 
-АИР160М4; nc = 1500 мин-1; S = 3%; nр = 1500(1-3/100)= 
1455 мин-1; 
-АИР180М6; nc = 1000 мин-1; S = 2%; nр = 1000(1-2/100)= 
980 мин-1; 












Общие передаточные числа (форм.1.6) с выбранными дви-
гателями  
uобщ = nэд / nб : 
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u3000 = 2910/86 = 33,83; u1500 = 1455/86 = 16,91;                           
u1000 = 980/86 = 11,39.  
Общее передаточное число редуктора (форм.1.10) 
uр = uб ∙ uТ , 
где uб и  uТ – передаточные числа быстроходной и тихоходной 
ступени. 
Разбивку по ступеням выполняем из условия получения при-
мерно одинаковых диаметров зубчатых колес и их погружения в 
масло. В этом случае должно uБ > uТ . Тогда (форм.1.11): 





Б =  
Для nc = 3000 мин-1: 5,1233,830,88uT == ;  
6,6.
5,12
33,83uБ ==  
Для nc = 1500 мин-1: 3,616,910,88uT == ;  
4,69.
3,6
16,91uБ ==  
Для nc = 1000 мин-1: 2,9611,390,88uT == ;  
3,94.
2,96
11,39uБ ==  
Сравнивая полученные передаточные числа с рекомендуе-
мыми в табл. 1.2 принимаем: uр = 16,91; uБ =4,69;  uТ = 3,6; 
электродвигатель АИР160М4, Рэд = 18,5 кВт; nэд = 1455 мин-1, 
диаметр вала dэд = 48 мм. 
Частоты вращения валов (форм.1.6) : 





























эд ===  
Н∙м; 
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- ведущий Т1 =Тэд ∙ ηм ∙ ηп = 115,25 ∙ 0,98 ∙ 0,99 = 111,8 Н∙м; 
- промежуточный Т2 = Т1 ∙ uT ∙ ηз.п ∙ ηп = 
= 111,8 ∙ 4,69 ∙ 0,98 ∙ 0,99 = 508,7 Н∙м; 
- тихоходный Т3 = Т2 ∙ uT ∙ ηз.п ∙ ηп = 508,7 ∙ 3,6 ∙ 0,98 ∙ 0,99 = 
1776,7 Н∙м. 
П.2. На рис. 1.2,а приведена кинематическая схема привода 
с клиноременной передачей и стандартным одноступенчатым 
редуктором: Fб = 9 кН; υ = 1,5 м/с; Dб = 0,35 м. 














где 0,910,990,980,96 η η η η 33пп.зремобщ =××=××= . 
 КПД элементов передачи (табл. 1.4): 
 ηрем = 0,96 – клиноременной передачи (одна); 
 ηз.п = 0,98 – закрытой зубчатой (одна); 
 ηп = 0,99 – подшипников качения (три пары). 
Из табл. 1.5 предварительно принимаем двигатели типа 
4А мощностью Р = 15 кВт.  
Рабочие частоты np : 
- 4А160S2; nc = 3000 мин-1; s = 2,1%; nр = 3000(1-2,1/100)= 
2937 мин-1; 
-4А160S4 nc = 1500 мин-1; s = 2,3%; nр = 1500(1-2,3/100)= 
1465 мин-1; 
-4А160S6; nc = 1000 мин-1; s = 2,7%; nр = 1000(1-2,7/100)= 
973 мин-1; 












Общие передаточные числа (форм.1.6) с выбранными дви-
гателями   u = nэд/ nб: 
32,92;
82,9
2937u3000 ==    16,4;82,9
1465u1500 ==  
10,9.
82,9
973u1000 ==  
Общее передаточное число механизма (форм.1.9) 
uобщ = uрем ∙ uр, 
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где uрем и uр – передаточные числа ременной передачи и односту-
пенчатого редуктора. 
 Принимаем из табл. 1.3 примерно среднее стандартное 
передаточное число по первому ряду up = 4,0. Тогда передаточ-







рем =  
8,2;
4
32,92u3000 ==   4,1;4
16,4u1500 ==    2,7.4
10,9u1000 ==  
Так как  рекомендуемые (табл. 1.2) up =2…5, то возможна 
установка двигателей с синхронной частотой 1500 и 1000  мин-1. 
Для снижения габаритов устанавливаем ременную переда-
чу с  up.п =2,72. С изменением передаточных чисел возможны и 
другие варианты. 
Окончательно принимаем электродвигатель типа 
4А160S6: Рэд = 15 кВт; nэд = 973 мин-1; диаметр вала dэд = 48 мм.  



















б2 ====  мин
-1. 









эд ===  Н∙м; 
- быстроходного вала редуктора  
Т1 =Тэд ∙ uрем ∙ ηп =145,2 ∙ 2,72 ∙ 0,99 = 391 Н∙м; 
- тихоходного вала  










2. Зубчатые передачи 
 
2.1. Общие сведения 
 
Зубчатые передачи представляют собой наиболее распро-
страненный вид механических передач. Их применяют практиче-
ски во всех отраслях машино- и приборостроения для передач 
мощностей от ничтожно малых (например, в часовых механиз-
мах) до десятков тысяч киловатт (морские суда). Также в очень 
широких пределах колеблются и окружные скорости зубчатых 
колес (>150 м/с.). 
Широкое применения зубчатых передач обусловлено сле-
дующими их достоинствами: 
1) высокой надежностью; 
2) высоким КПД (при тщательном изготовлении и работе в 
масляной ванне η = 0,97 – 0,98); 
3) постоянством передаточного числа; 
4) большим диапазоном передаваемых мощностей; 
5) компактностью; 
6) небольшими нагрузками на валы и опоры передачи. 
Недостатки: 
1) шум при работе с большими скоростями; 
2) необходимость высокой точности изготовления и мон-
тажа (в первую очередь при высоких окружных скоро-
стях); 
3) невозможность бесступенчатого изменения передаточ-
ного числа. 
Зубчатые колеса изготавливают из углеродистой или леги-
рованной стали, чугуна, цветных металлов, пластмасс различны-
ми методами (рис. 2.1). В массовом производстве зубчатых колес 
применяется метод горячей накатки зубьев с доводкой. 
В целом технологический процесс изготовления следую-
щий: 
1) токарная обработка заготовки (наружный диаметр, от-
верстие, торцы); 
2) нарезание зубьев; 
3) термическая обработка; 






Рис.2.1. Нарезка зубьев: а- модульной дисковой фрезой; б – 
пальцевой фрезой; в – червячной фрезой 
 
При изготовлении зубчатых колес большого размера, в от-
дельных случаях, венец колеса делают из качественной легиро-
ванной стали, а центральную часть- из чугунного литья или ста-
ли. 
 
Модульная система (лат. modulus - мера) 
 
Основные геометрические параметры зубчатого эвольвент-
ного зацепления приведены на рис. 2.2. Окружности, проведен-
ные из центров зубчатых колес, катящиеся одна по другой без 
скольжения, называются начальными окружностями. Окруж-
ность, проведенная по вершинам зубьев, называется окружно-
стью выступов da, а окружность, описанная по впадинам, называ-
ется окружностью впадин df. 
Часть зуба между начальной окружностью и окружностью 
вершин называется головкой зуба высотой ha, а нижняя часть 
зуба, заключенная между начальной окружностью и окружно-
стью впадин, называется ножкой зуба, высота которой hf.  
Расстояние р между одноименными точками профилей со-
седних зубьев, измеренное по дуге начальной окружности, назы-
вается шагом зацепления, или начальным окружным шагом 
зубьев. В стандартном зубчатом зацеплении начальные окружно-
сти совпадают с делительными окружностями, т.е. такими, на 
которых шаг зубьев равен шагу зуборезного инструмента. Шаг по 





Рис. 2.2. Геометрия нормального зубчатого зацепления. 
 
Основным геометрическим параметром зубчатого зацепле-
ния является окружной модуль — отношение шага зубьев к чис-
лу π или отношение делительного диаметра к числу зубьев, вы-
раженное в мм. Модуль показывает, сколько миллиметров при-
ходится на один зуб. Величины модулей стандартизированы. 
π
pm =  или 
z
dm = , мм, (2.1) 
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где р - окружной шаг зацепления по делительному диаметру d 
(рис.2.2). 
Параметры зуба и диаметры зависят от величины модуля:   
- высота головки зуба ha = 1,0m; 
- высота ножки зуб hf = 1,25m; 
- общая высота зуба h = ha + hf 
(2.2) 
- радиальный зазор между зубьми c = hf – ha = 0,25m. 
Диаметры окружностей (прямозубая передача):  
- делительной d = m·z; 
- выступов (вершин) зубьев da = d +2m;  
-впадин df  = d-2,5m. 
(2.3) 
Стандартный угол зацепления α = 20º, при этом минималь-
ное количество зубьев, которые нарезаются без подрезания:  
5).(217α2/sinz 2min ...+==  
 
Питчевая система  
 
В США, Англии и других странах сохраняется питчевое 
измерение геометрических элементов зацепления, принцип кото-
рого аналогичен измерению дюймовой резьбы. Это число ниток, 
приходящихся на одном дюйме резьбы (1'' = 25,4мм).  
Питч -  число зубьев, которые приходятся на один дюйм 
диаметра начальной окружности зубчатого колеса. Питч можно 
выразить через модуль  
,
m
25,4p = мм. 
Перевод параметров питчевой системы в модульную приведен в 
таблицах 2.1 и 2.2.  
Основные параметры:  
π=3,14159265;  






p ==  






































































































































































































































































































Геометрические параметры зубчатого зацепления в 
питчевой системе 
 


















































Число зубьев z Da·Dp – 2; Dt ·Dp 
Толщина зуба  
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2.2. Косозубые передачи 
 
Подавляющее число цилиндрических редукторов изготав-
ливают с косозубыми колесами. Их зубья располагаются по вин-
товым линиям с большим шагом (рис. 2.3). На сравнительно ко-
роткой длине (ширине колеса) кривизна зубьев смотрятся как на-
клонные прямые и так изображаются на чертежах с обозначением 




Рис.2.3. Косозубая передача 
 
Наклоны зубьев колес в передаче должны быть левым и 
правым, иначе сборка невозможна. Для определения направле-
ния наклона зуба следует колесо поставить на торец и посмотреть 
на направление наклона. Это относится к резьбе и нарезному ору-






Рис. 2.4. Нарезание наклонных зубьев 
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Нарезаются косые зубья на тех же зуборезных станках, что 
и с прямыми (рис. 2.4) при дополнительном повороте зуборезной 
головки с червячной фрезой на угол β. Головка перемещается 
вниз с заданной подачей и за один оборот заготовки, выставлен-
ной по наружному диаметру с точностью ≈0,02 мм и закреплен-
ной на столе станка, выполняется нарезка зубьев. 
Отличие от прямозубых: в сечениях косого зуба по его 
длине (рис.2.5) фаза зацепления неодинакова, т.е зубья входят в 
зацепление не сразу по всей длине, как у прямозубых, а посте-





Рис.2.5. Линии контактирования 
 
 
Линии контакта расположены на поверхности зуба под уг-
лом λ, величина которого зависит от угла наклона β. Суммарная 
линия контакта при этом увеличивается. Максимальная нагрузка 
по линии контакта увеличивается к центру зуба. 
Достоинства: 
- снижение нагрузки на зубья; 
- увеличивается плавность зацепления; снижаются динами-
ческие нагрузки и шум при работе; 
- при одинаковых геометрических параметрах увеличивает-
ся нагрузочная способность; 
- снижаются габариты. 
Угол наклона зубьев принимается в пределах 8…15º по 
делительной окружности. Считается, что при β < 8º преимущест-
ва относительно прямозубых не сказываются. 
Прочность косого зуба определяется в нормальном сечении 
и поэтому расчет косозубых колес выполняется для эквивалент-
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ного колеса. При этом прочность косозубого колеса эквивалент-
но приравнивается к прямозубому путем некоторого увеличения 
количества его зубьев. 
Делительная окружность косозубого колеса (рис.2.6) диа-
метром d в плоскости нормального сечения n-n образует эллипс 
с радиусом кривизны (из аналитической геометрии) 
.
β2cos
dρ 2=  
 
Профиль зуба в этом 
сечении почти идентичен 
профилю условного (экви-
валентного) прямозубого ко-
леса. Диаметр его делитель-









Так торцевой модуль 
cosβ











zz 3v =  (2.4) 
 Для некоррегированных косозубых колес, различают ок-
ружной торцевой шаг Pt, измеряемый по дуге делительной ок-
ружности (рис.2.7) и нормальный Pn, измеряемый по той же ок-
ружности, но в плоскости, нормальной к поверхности зуба, тогда 
Pn = Pt · cosβ. 
Различными также будут и модули зацепления 
;
π
pm tt =  ;π
Pm nn =  mn = mt · cosβ.  
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В расчетах используется нормальный стандартный модуль 




Рис.2.7. Шаг нормальный и торцевой 
 




=×= . (2.5) 








= . (2.6) 





21 +=  (2.7) 
Кроме торцевого шага зубьев в косозубой передачи имеет 
место и осевой pх (рис.2.7), величина которого является состав-
ляющей общего коэффициента перекрытия. 
 
2.3. Расчет передачи на прочность 
 
2.3.1. Порядок расчета закрытой передачи 
 
Закрытой называется зубчатая передача, помещенная в 
корпусе и работающая при обильной жидкой смазке с приняти-
ем мер по недопущению вытекания масла и попадания во внутрь 
корпуса абразивных частиц. 
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Прочностной расчет передачи выполняется после кинема-
тического и силового расчета, в котором выбран электродвига-
тель, определены частоты вращения, или угловые скорости шес-
терни и зубчатого колеса, а также вращающиеся моменты при 
заданных условиях работы передачи. Прочностной расчет должен 
обеспечить рациональную конструкцию зубчатой передачи и 
обеспечить ее надежную работу в заданный срок службы. 
Общий порядок расчета на прочность закрытой передачи: 
- выбор материала и назначение термообработки; 
- расчет допускаемых напряжений; 
- проектный расчет, включающий определение межосевого 
расстояния, модуля, а также других геометрических па-
раметров шестерни и зубчатого колеса; 
- проверочный расчет по контактным напряжениям (срав-
нение рабочих и допустимых), а также на максимальные 
перегрузки; 
- проверочный расчет по рабочим напряжениям изгиба и 
на максимальные перегрузки. 
Расчет на прочность цилиндрических передач стандартизо-
ван, ГОСТ 21354-75. 
 
2.3.2. Выбор материала колес и термической обработки 
 
Основным материалом для зубчатых колес является терми-
чески обработанная сталь (табл.2.3), по твердости разделенная на 
две группы: НВ ≤ 350 и НВ > 350. Заготовки колес изготавлива-
ются литьем, ковкой, прокаткой и др. 
При выборе материала следует иметь в виду, что при НВ ≤ 
350, твердость зубьев шестерни, вследствие ее большой загру-
женности и для исключения заедания, должна превышать твер-
дость материала колеса не менее, чем на 20…50 единиц. Достиг-
нуть этого можно сочетанием для шестерни и колеса различных 
марок сталей (табл.2.4) или соответствующей термообработ-
кой. Применение одной и той же марки стали с различной термо-
обработкой для колеса и для шестерни предпочтительно, чем ис-
пользование для них различных марок. 
При твердости зубьев обоих колес HRC ≥ 40, выдерживать 
разность не требуется. В расчет необходимо принимать среднее 
значение твердости, а также выписать из таблицы величины вре-
менного сопротивления σВ и предела текучести  σТ, которые за-
























Заготовка – поковка (прокат) 
40 60 НВ 192…228 690 395 У 
45 80 НВ 170…217 590 340 Н 
 100 НВ 240…292 740 440 У 
 60 НВ 241…285 840 560 У 
50 80 НВ 179…228 630 345 Н 
 80 НВ 228…255 740 520 У 
40Х 100 НВ 230…260 840 540 У 
 60 НВ 260…280 940 790 У 
 120…200 НRC 45…50 1600 1400 З 
 60 НRC 45…48 980 795 А 
40ХН 100 НВ 230…280 840 620 У 
12ХН3А 60 НRC 56…63 920 700 Ц 
У – улучшение; Н – нормализация; З – закалка; А – азотирование;  






Колеса с твердостью НВ ≤ 350 с нормализацией (не приме-
нять) или улучшением до нарезания зубьев применяются в мало 
и средненагруженных передачах. Материалом служат углероди-
стые и легированные стали 35, 40, 45, 40Х, 40ХН и другие. Такие 
колеса хорошо прирабатываются, не подвергаются хрупкому раз-
рушению  и широко применяются, особенно, при изготовлении 




Рекомендуемые сочетания марок стали шестерни и колеса 
 










































НВ > 350 














Для тяжелонагруженных передач, а также для уменьшения 
их габаритов применяются колеса с твердостью НВ > 350, кото-
рая достигается закалкой (поверхностной, объемной или ТВЧ), 
цементацией, азотированием. Это позволяет увеличить нагрузоч-
ную способность передачи в 2…4 раза при росте износостойко-
сти и стойкости к заеданию. 
 
2.3.3. Расчет допускаемых напряжений 
 
Зубья колес работают в условиях циклических нагрузок 
при входе пар зубьев в зацепление под нагрузкой и выходом из 
него. Если передача нереверсивная, т.е вращение происходит в 
одном направлении, то цикл отнулевой. При реверсивной пере-




ческих нагрузок разрушение де-
талей происходит при напря-
жениях намного меньших, чем 
при статических нагрузках. Такой 
вид разрушений называется 
усталостным. Основной характе-
ристикой прочности при 
циклической нагрузке является 
предел выносливости. Это максимальное по абсолютному 
значению напряжение цикла σR, при котором еще может не про-
исходить усталостное разрушение до предварительно задавае-
мому максимальному (базовому) числу циклов при испытании на 
усталость NO. 
Если время работы и соответственно число рабочих цик-
лов N < NO, то при расчете допускаемых напряжений использу-
ется ограниченная область выносливости. Если N > NO, то расчет 
ведется по пределу выносливости σR. 
Циклические нагрузки зубьев вызывают два основных вида 
повреждения зубьев – усталостное выкрашивание поверхности 
(контактные напряжения σН) и усталостную поломку зубьев от 










Поэтому расчет производится по этим двум видам напря-
жений в форме сравнения рабочих и допускаемых напряжений. 
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σσ = . (2.8) 
Обычно сначала определяется коэффициент долговечности 
по контактным напряжениям KHL. Для этого по графику (рис.2.9) 
устанавливается в зависимости от твердости зубьев базовое чис-
ло циклов напряжений NHO. При этом, если твердость выбранно-
го материала приведена по Роквеллу или Виккерсу, то для опре-
деления NHO необходимо перевести в единицы твердости по Бри-
неллю (рис.2.10).  
Расчетное (эквивалентное) число циклов напряжений при 
заданном времени работы передачи определяется при постоян-
ном режиме нагрузке из выражения 
60ntcN HE = , (2.9) 
где n – частота вращения колеса, мин-1; 
t – число часов работы передачи; 
c – число зацеплений зуба за один оборот; в редукторах об-










Рис.2.10. Перевод различных единиц твердости  
(по Роквеллу, Бринеллю, Виккерсу) 
 
При переменном режиме нагрузки расчет коэффициента 
KHL выполняется по эквивалентному циклу нагружения, а форму-












= , (2.10) 
где Ti – каждый из числа длительно действующих моментов; 
T1 – максимальный длительно действующий момент; 
ni,  ti – соответствующие этим моментам частота вращения и 
время работы. 
     Кратковременные пере-
грузки – пусковые или 
случайные в этом расчете не 
учитываются. Расчет по ним 
ведется как проверочный на 
перегрузки (см. ниже). 
Если NHE > NHO , то KHL = 
1,0. Если это условие не выпол-
няется, то расчет ведется по 
формуле (2.11) и в соответствии 







HL £³= , (2.11) 
Пределы выносливости σHlimb вычисляются по зависимо-
стям, полученным экспериментально и приведенным в таблице 
2.5. 
Коэффициенты безопасности, допускаемый запас прочно-
сти: SH = 1,1 при нормализации, улучшении и объемной закалке; 
SH = 1,2 при поверхностной закалке и цементации. 
Расчетное значение допускаемого контактного напряже-
ния [σН], которое затем подставляется в формулу межосевого рас-
стояния, определяется следующим образом: 
а) для прямозубых колес и косозубых с небольшой разни-
цей твердости зубьев шестерни колеса (до НВ 50) 












Материал σHlimb, МПа 
Нормализация, 
улучшение НВ350 2HB + 70 
Объемная закал-
ка HRC38-50 






легированная 17 HRC + 
200 
Цементация и 
нитроцементация HRC56 23 HRC 




б) при расчете косозубых со значительной разностью твер-
достей зубьев шестерни и колеса принимается меньшее из зна-
чений: 
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 В любом случае определяется [σН1] и [σН2] так оба приме-
няются в дальнейших расчетах. 
Далее приведены примеры расчетов цилиндрических косо-
зубых и прямозубых передач. 
П.3. Рассчитать косозубую (прямозубую) закрытую пере-
дачу: передаточное число u = 4,5; вращающий момент на колесе 
Т2 = 500 Н·м; частота вращения колеса n2 = 80,2 мин-1; срок 
службы передачи  t = 36000 часов; нагрузка нереверсивная, близ-
кая к постоянной, кратковременная перегрузка не превышает 1,6 
номинального момента. 
Выбор материала и термической обработки 
Для получения зубчатой передачи небольших габаритов 
принимаем для изготовления колес сравнительно недорогую ле-
гированную сталь 40Х (поковка) (табл. 2.3…2.4). Назначаем 
термическую обработку: для шестерни – закалка до получения 
HRC1 45…50 (Среднее значение HRC1 47,5 или по рис.2.10 
470НВ1), σВ1 = 980 МПа, σТ1 = 785 МПа; для колеса – улучшение 
НВ 260…300 (среднее значение НВ2 280, 2Bs = 950 МПа, 2Ts = 700 
МПа). 
Допускаемые контактные напряжения 
Базы испытаний на контактную выносливость 
(рис.2.9…2.10): 
- для шестерни (HRC1 47,5 ≈ HB1470); 
NHO1 = 70·106; 
- для зубчатого колеса NHO2 = 22·106. 
Расчетное число рабочих циклов напряжений определяем 
по форм. (2.9): 
NHE = 60ntc, 
где n – частота вращения, мин-1; 
c – число колес, находящихся в зацеплении с рассчитывае-
мым (одно), с = 1; 
t -  число часов работы передачи, t = 36·106 ч. 
NHE1 = 60·n1·36·106 = 60·361·36·106 = 7,8·106  ч; 
NHE2 = 60·n2·36·106 = 60·80,2·36·106 = 1,73·106 ч; 
Так как NHE1 > NHO1, то коэффициенты контактной долго-
вечности KKL1 = 1,0; при  NHE2 >  NHO2  KKL2 = 1,0. 
 46 
Определяем пределы контактной выносливости для мате-
риалов шестерни и колеса (табл. 2.5): 
σH1limb = 18HRC1 + 150 = 18· 47,5 + 150 = 1000 МПа; 
σH2limb = 2HB2 + 70 = 2·280,5 + 70 = 630 МПа; 






σ = , МПа, 
где SН – коэффициент безопасности, SH = 1,1. 
 [ ] 8001,0
1,1
1000σ 1H == МПа, 
  [ ] 570632 == 1,01,1
0σH МПа, 
Так как передача косозубая, а разность допускаемых на-
пряжений зубьев шестерни и колеса [σН1] - [σН2] = 800 – 570 = 
230 МПа Þ значительная, определяем по форм. (2.13): 
[ ] [ ] [ ]( ) ( )







Принимаем в качестве расчетного допускаемого контакт-
ного напряжения [σН] = 616 МПа. 
Если рассчитывается прямозубая передача (форм. 2.12)  
[σН] = [σН2] = 570 МПа. 
 







F =  (2.14) 
Расчет обязательно выполняется для шестерни и колеса. 
Коэффициент долговечности KFL определяется базовом  и 
рабочем числе циклов нагружения NFE > NFO то KFL = 1,0. Базовое 






FL £³=  (2.15) 
При НВ < 350 m = 6, при НВ > 350  m = 9. 
Пределы выносливости при изгибе σFlimb также вычисляют-
ся в зависимости от термообработки и твердости поверхности 




Пределы выносливости при изгибе σFlimb 
 








Сталь σFlimb МПа 
Нормализация или 
















32…45 Легированная 750…800 








Коэффициент безопасности SF = 1,75 (нормализация, улуч-
шение, объемная закалка, азотирование); SF = 1,55 (цементация и 
закалка, нитроцементация и закалка ТВЧ) с учетом способа полу-
чения заготовки. 
Коэффициент, учитывающий влияние двустороннего при-
ложения нагрузки KFC = 1,0 – (односторонняя нагрузка при с = 
1,0), KFC = 0,7…0,8 – (реверсивная нагрузка, большие значения 
при НВ >350). 
П.4. Допускаемые напряжения при изгибе 
Определяем пределы выносливости при изгибе для шестер-
ни  и колеса (табл. 2.6): 
σF1limb = 570 МПа, 
σF2limb = 1,8НВ2 = 1,8·280 = 500 МПа. 






σσ = , 
где: SF – коэффициент безопасности, SF = 1,75; 
KFC – коэффициент влияния приложенной нагрузки, 
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KFC = 1,0. 
Тогда [ ] 33011
1,75
570σ 1F =×= МПа; 
[ ] 29011
1,75
500σ 2F =×= МПа. 
 
2.4. Проектный расчет 
 
2.4.1. Общие положения 
 
Цель расчета – выход на геометрические параметры пере-
дачи: межосевое расстояние, модуль и количество зубьев, диа-
метры и ширина колес. Это позволяет уже схематически изобра-
зить передачу и в дальнейшем выполнить ее проверку для реше-
ния вопроса о ее пригодности. 
Проектный расчет закрытых передач базируется на зави-
симостях, в которых основным критерием является контактная 




Рис. 2.12. Давление в зоне контакта 
 
В основу расчета положена формула Герца о возникнове-
нии напряжений σН в зоне контакта под удельной нагрузкой q 
цилиндров радиусами ρ1 и ρ2 (рис. 2.12,а), выполненных из мате-
риала  с модулями упругости Е и коэффициентами Пуассона μ. 
Радиусы цилиндров преобразованы в кривые эвольвент зубьев 










где ρпр – приведенный радиус. 
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2.4.2. Межосевое расстояние 
 
Является базовым геометрическим параметром закрытой 
зубчатой передачи. 
Вычисляется сначала ориентировочно 
по форм. 2.16, а затем округляется до стан-
дартной (табл. 2.8) величины: 
 
где Ка – коэффициент межосевого расстояния; 
Ка = 495 – для косозубых колес; 
Ка = 430 – прямозубых; 
Т2 – вращающий момент, Н·м, на зубчатом колесе (но не 
шестерни); 
«+» - для внешнего зацепления. 
 Допускаемое контактное напряжение [σH] в МПа, прини-
мается по расчету с учетом приведенных выше соотношений 
(форм.2.12…2.13). 
В выражении (2.16) используется коэффициент ширины 
зубчатого колеса относительно межосевого расстояния: ψba =   
b2 /aw, величина которого в значительной мере определяет каче-
ство работы передачи и ее габариты. Чем больше его значение, 
тем меньше межосевое расстояние и соответственно диаметры 
колес, но при этом повышаются требования относительно техно-
логий и точности изготовления. 
В форм. (2.16) вводятся стандартные величины коэффици-





Коэффициенты ширины зубчатого колеса ГОСТ 2185-66 
 
ψba 0,2 0,25 0,315 0,4 0,5 0,63…1,25 
 
Так как значения составляющих aw и b2 коэффициента ψba 
неизвестны, то его величины выбираются по рекомендациям. 
При расчете одно-двухступенчатых цилиндрических редук-







a K u 1
u σ ψ
= ± ,мм,  (2.16) 
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- для одноступенчатых редукторов принимать ψba = 0,5 при 
НВ ≤ 350 и ψba = 0,4 при НВ >350; 
- величины ψbа принимать (от тихоходной ступени к быст-
роходной) по нисходящей (табл.2.7) 0,5 ® 0,4 или 0,4 ® 0,315; 
- для редукторов с раздвоенной быстроходной ступенью 
значения ψbа = 0,315 или 0,4 принимать для одного потока поло-
винного вращающегося момента. 
bHK  - коэффициент неравномерности нагрузки по длине 
зуба. Вследствие деформации валов и других деталей погрешно-
сти изготовления и сборки, зубчатые колеса перекашиваются от-
носительно оси, вызывая при этом неравномерное распределение 
нагрузки по длине зуба (рис.2.13). Зависит от расположения ко-
лес относительно подшипников (симметричное, несимметричное, 
консольное), материала и твердости поверхности зубьев, а также 




Он определяется по графикам (рис. 2.14) в функции           
ψbd = b2 / d1  - коэффициента ширины зубчатого колеса относи-
тельно делительного диаметра шестерни. Здесь следует иметь 
ввиду, что рабочей длиной (длиной контактирования) является 
ширина (длина зуба) колеса, которая обычно меньше шестерни 
(b2 < b1). 
Коэффициенты ширины ψba и ψbd связаны между собой: 
 






































Рис. 2.14. Коэффициент неравномерности распределения 
нагрузки по длине зуба 
 
Таблица 2.8  
 
Межосевые расстояния по ГОСТ 2185-66, мм 
 
1-й ряд 40; 50; 63; 80; 100; 125; 160; 200; 250; 315; 400; 580 
2-й ряд 71; 90; 112; 140; 180; 224; 280; 355; 450; 560 
 
Для определения коэффициента КНβ необходимо сначала 
выбрать схему редуктора (рис. 2.14), а затем номер кривой на гра-
фике, учитывая при этом твердость материала (НВ < 350 или НВ 
> 350). 
 52 
Например, для одноступенчатого редуктора при твердости 
зубьев НВ2 ≤ 350 определять КНβ следует по кривой V. Для двух-
ступенчатого развернутого редуктора первая (быстроходная) пе-
редача соответствует кривой II, а вторая (тихоходная) – IV и т.д. 
В целом коэффициент КНβ определяется такой последова-
тельности: 
ψba ®  ψbd ®  тип редуктора ®  номер кривой ®  КНβ = 
f(ψbd). 
При определении межосевого расстояния следует: 
- расчет по форм. (2.16) проверить несколько раз, так как 
этот параметр является базовым; 
При принятии стандартного aW по табл. 2.8, нужно иметь  
ввиду, что увеличение его относительно расчетного, снижает 
рабочие контактные напряжения зубьев, а уменьшение приводит 
к их росту, что потом может сказаться на проверочном расчете. 
П.5. Определить межосевое расстояние быстроходной 
ступени цилиндрического редуктора: вращающий момент на 
промежуточном валу Т2 = 600 Н·м, передаточное число u = 4,5; 
допускаемое контактное напряжение [σН] = 616 МПа, НВ > 350.  
Задаемся коэффициентом ширины зубчатого колеса по 
отношению к межосевому расстоянию ψbа = 0,4 (табл. 2.7) и 
определяем ψbd – отношение ширины венца по отношению к де-
лительному диаметру шестерня (форм. 2.17): 
 ψbd = 0,5ψba(u + 1) = 0,5 · 0,4(4,5 + 1) = 1,1. 
По графику (рис. 2.14) для НВ > 350 и кривой II, соответ-
ствующей ступени редуктора, находим величину коэффициента: 
КНβ  = 1,16. 























Принимаем по ГОСТ 2185-66 (табл. 2.8) aw = 140 мм. 
 
2.4.3. Модуль и другие параметры передачи 
 
1. После вычисления межосевого расстояния определяется 
другой важный параметр передачи  - нормальный модуль (см. 
рис. 2.2, форм. 2.1). 
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Величина модуля не влияет на контактную выносливость 
поверхностей зубьев закрытых передач, но имеет существенное 
значение на изгибную выносливость при циклической нагрузке. 
Совместным решением уравнений для контактных и изгиб-
ных напряжений получено значение минимальной величины 




» . (2.18) 
По этой формуле модуль определяется при известном ме-
жосевом расстоянии и передаточном числе. Считается [7], что 
если после расчета по форм. 2.18 принимается стандартный мо-
дуль в большую сторону (mГОСТ > mрасч), то расчет на выносли-
вость по напряжению изгиба можно не выполнять. 
Для редукторов общего назначения модуль также принима-
ется: 
- для улучшенных колес m = (0,01….0,02)aw 
- для закаленных колес w0,0315)a(0,0125...m =  
(2.19) 
Полученное значение обязательно округляется до ближай-
шего стандартного (табл. 2.9). Предпочтителен первый ряд. В 





Значение нормальных модулей по ГОСТ 13755-81 
 
Ряды Модуль, мм 
1-й 1; 1,25; 1,5; 2; 2,5; 3; 4; 5; 6; 8; 10; 12; 16; 20; 25 
2-й 1,125; 1,375; 1,75; 2,25; 2,75; 3,5; 4,5; 5,5; 7; 9; 11; 14; 18; 22 
 




zzz w21c =+=   
- прямозубой (cosβ = 1,0) 
m
2a
z wc =    
(2.20) 
 54 
При этом для косозубых колес задаются предварительно 
углом наклона зубьев β = 8…12º. Увеличение его вызывает до-
полнительную осевую силу в зацеплении и в подшипниках. 
В стандартных редукторах чаще β = 8º06'34'' (cosβ = 0,99). 
В раздвоенных ступенях 
быстроходная вал-шестерня 
должна под нагрузкой пере-
меститься в подшипниках в 
осевом направлении так, что-
бы уравнялись моменты ме-
жду шестернями. Для этого осевые силы, должны быть больше, 
чем в обычных косозубых передачах. Принимается β = 25…30º, 
но их суммарная осевая сила равна нулю. 
При расчете прямозубых передач без смещения (х = 0) для 
сохранения принятого значения aw модуль следует подбирать так, 








==  - дробное число, а 




=  (целое число). 
3. Вычисляется число зубьев на шестерне: 





= , а z2 = zc – z1 (до целых). (2.21) 
Во избежание подреза зуба при нарезке, принимают z1 > 17 
(без коррекции). 
Малое количество зубьев позволяет снизит геометрические 
параметры передачи, но увеличение их способствует повышению 
плавности работы и улучшению приработки. Рекомендуется при-
нимать числа зубьев кратными или с общими множителями. 
4. Для косозубых передач уточняется до секунды угол на-
клона зубьев: 





















u = . От-
клонение от расчетного не должно превышать ± 4%, в противном 
случае следует изменить количество зубьев и угол их наклона. 
6. Определяется геометрические размеры передачи. Диа-
метры делительных окружностей шестерни и колеса: 
- прямозубой d = mz; 
- косозубой передачи 
cosβ
mzd =  (до сотых мм). (2.23) 
Проверка: aw = 0,5(d1 + d2) мм. 
Если не выполняется, то изменить количество зубьев или 






Диаметры окружностей выступов 
- da = d + 2m (для косозубых – до сотых мм (2.24) 
Ширина зубчатого венца: 
 
- колеса b2 = ψbaaw; 
- шестерни b1 = b2 + (5…10)мм (2.25) 
П.6. Межосевое расстояние косозубой передачи aw = 125 
мм, передаточное число u = 4,5. 
Определяются геометрические параметры. 









Нормальный модуль зубьев mn = (0,01…0,02)aw = 1,25…2,5 
мм. 
По ГОСТ 13755-81 (табл. 2.7) принимаем m = 2,5 мм. 





z wc = . 





= . Принимаем zc = 99. 
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Число зубьев на шестерне (форм. 2.21) 
z1 = zc / (u+1) = 99 / (4,5 + 1) = 18. 
Число зубьев колеса: z2 = zc – z1 = 99 – 18 = 81. 











== ; β = 8º06'34''. 









1 === , что соответствует расчетному. 
Определяем геометрические размеры шестерни и колеса. 

















Проверка межосевого расстояния: 
aw =0,5(d1 + d2) = 0,5(45,45 + 204,55) = 125 мм, равенство 
соблюдено (125 = 125). 
Диаметры выступов (форм. 2.24): 
da1 = d1 + 2m = 45,45 + 2·2,5, = 50,55мм; 
 da2 = d2 + 2m = 204,55 + 2·2,5, = 209,55 мм. 
Ширина венца (форм. 2.25): 
Колеса b2 = ψba·aw = 0,4·125 = 50 мм; 
Шестерни b1 = b2 + 5 = 50 + 5 = 55 мм. 
 
Раздвоенная быстроходная ступень 
 
Межосевое расстояние ступени 
рассчитывается при половинном 
крутящем моменте на тихоходном валу 
(0,5Т2). Шестерни выполнены заодно с 
валом и находится вблизи от опорных 
подшипников, что снижает перекос под 
нагрузкой. Это позволяет увеличить 
длину зуба за счет отношения ψba , при-
няв его 0,4 или 0,5 и соответственно 
уменьшить величину aw и габарит 
редуктора. 







a K (u 1)





Для тихоходной передачи следует принимать ψba = 0,5 для 
подстановки в форм. 2.16. Расчет идентичен П.5. 
 
2.4.4. Соосный редуктор 
 
Характеризуется равенством межосевых расстояний быст-
роходной и тихоходной ступеней awБ = awT = aw. 
При расчете принимается: 
а) идентичность материала и 
термической обработки по ступеням 
редуктора; 
б) равенство допускаемых 
контактных напряжений  [σН]; 
в) величина ψba для быстроход-
ной ступени меньше, чем для тихо-
ходной, например 0,5 → 0,4 или 0,5 → 
0,315 или 0,4 → 0,315; 
г) угол наклона зубьев для косозубой передачи ≈ 8…12º. 
Межосевое расстояние тихоходной ступени редуктора рас-
считывается по приведенной выше форм. 2.16, в которое должна 
вписаться быстроходная ступень. 
Расчет начинается с определения количества зубьев шес-
терни и колеса. 










zz w21 =+ , а так как 
1)(uzzz Б121 +=+ , то cosβm
2a








= , а z2 = z1uБ . (2.27) 
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Здесь неизвестны модуль быстроходной ступени и угол 
наклона зубьев (если передача косозубая), величинами которых 
нужно задаваться. 
Рекомендуется: 
- принимать для быстроходной ступени модуль меньше мо-
дуля тихоходной ступени на 1…2 шага по табл. 2.7. 
Затем определяется действительный угол наклона зубьев с 








Здесь следует иметь ввиду, что для того, чтобы получить 
косозубую передачу (в пределах β = 8…15º, т.е 0 < cosβ < 1) чис-
литель в приведенном выражении должен быть меньше знамена-
теля, что достигается изменением количества зубьев или модулем 
и числом зубьев. 
Далее вычисляется отклонение полученного межосевого 
расстояния от заданного. 
П.7. Определить геометрические параметры быстроход-
ной ступени соосного редуктора. Межосевое расстояние тихо-
ходной ступени awT = 250 мм, ψba = 0,5; модуль mT = 4,0 мм. Пе-
редаточное число быстроходной ступени uБ = 6,3. 
Задаемся для быстроходной ступени согласно рекоменда-
циям (в меньшую сторону) относительно тихоходной: mБ  = 3 
мм, ψbd = 0,4. Угол наклона зубьев предварительно β = 9º. 














Принимаем z1 = 23, тогда z2 = z1 ·uБ = 23 · 6,3 = 144,9;        
z2 = 150. 
















Изменяем количество зубьев в сторону уменьшения: 









2.5. Проверочные расчеты по рабочим напряжениям и 
перегрузкам 
 
2.5.1. По контактным напряжениям 
 
После определения всех геометрических параметров пере-
дачи необходимо выполнить ее проверку. 
Для закрытых зубчатых передач основным является про-
верочный расчет по контактным напряжениям с тем, чтобы не 
допустить разрушения поверхностей зубьев при циклической на-




Рис. 2.15. Циклическая нагрузка зубьев 
 
Проверочный расчет по контактным напряжениям, т.е 
сравнение рабочего напряжения с допускаемым выполняется по 
формуле, полученной на основе задачи Герца о контакте цилинд-
ров с учетом поправочных коэффициентов 







ZZZσ £±×= , (2.28) 
где 
sinαi
2cosβZ H = - коэффициент, учитывающий форму сопря-
женных поверхностей зубьев: 
- для прямозубых колес ZН =1,76; 
- для косозубых cosβ1,76Z H = ; 
)μπ(1
EZ 2M -
= - коэффициент, учитывающий механиче-
ские свойства материала, для стальных колес Zм =275 
МПа; 
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Zε - коэффициент, учитывающий суммарную длину контакт-
ных линий в зацеплении: 





- для косозубых 
α
ε ε









e aa =  - коэффициент торцевого перекрытия передачи 
(рис. 2.16),  
где φd – угол торцевого перекрытия – центральный угол поворота 
колеса от положения входа зуба в зацепление до его вы-
хода; 
τ – угловой шаг зубьев, равный 
z
p2  . 
Находится по эмпирическим зависимостям: 










































V1 = ; βcos
zz 3
2
V2 =  (см. форм. 2.4). 
Коэффициент перекрытия соответствует среднему числу 
пар зубьев, находящимся в зацеплении. Их число при движении 
по длине линии зацепления изменяется, т.е при повороте колес. 




FKKKw = , Н/мм, 
(2.31) 
которая равна окружной силе, действую-
щей в зацеплении:  








2TF ==  с поправочными  
коэффициентами,  
T =0,5Ft · d – вращающий момент. 
Для определения коэффициентов HѓїK  и HVK  вычисляется 
окружная скорость в передаче (независимо по шестерне или ко-




= , м/с. (2.32) 
По таблице 2.10 принимается степень точности изготовле-
ния зубчатых колес. В передачах общего машиностроения чаще 
всего применяется 8-я степень точности. 
Определяется aHK  - коэффициент неравномерности нагруз-
ки между зубьями (табл. 2.11) в зависимости от степени точности 
и окружной скорости: 
- для прямозубых колес HαK =1,0; 
- для косозубых выбирается по таблице 2.11 в зависимости 
от окружной скорости и степени точности передачи. 
По табл. 2.12 определяется VHK  - коэффициент динамиче-
ской нагрузки. Его величина учитывает: 
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удары в сопряжении и неравномерности вращения от: 
- вида передачи, прямозубые выбираются по верхнему ряду 
(худшие условия); 
- окружной скорости (пропорционально увеличению скоро-
сти); 
- твердости поверхности (с увеличением твердости снижа-
ется пятно контакта). 






Значения степеней точности в зависимости от назначения и 















чи, механизмы точной ки-
нематической связи – дели-
тельные, отсчетные и т.п. 
7 
(точные) 10 15 
Передачи при повышенных 
скоростях и умеренных на-
грузках или при повышен-







строения, не требующие 






Тихоходные передачи с по-






Расчетное значение Hσ  не должно отличаться от допус-
каемого более чем на – 10% и +4%. Если это не выдерживается, 
их можно сблизить путем изменения ширины колеса (но не более 













=¢ , мм.                                          (2.33) 
При положительном результате проверки расчетная ширина 
зубчатого колеса будет b2 = b2' мм и, соответственно, шестерни  
b2 = b2' + (5…10) мм. Если это не даст должного эффекта, то либо 
следует увеличить aw, либо заменить марку материала колес или 
термообработкой изменить твердость поверхностей зубьев. 
В любом случае надо предварительно еще раз проверить 
предыдущие вычисления и значения всех коэффициентов в 
формулах. 
 
   Таблица 2.11 
 
Значения коэффициентов неравномерности нагрузки 



























К расчетам на выносливость зубчатых передач можно доба-
вить следующее 
1. Существуют несколько гипотез процесса разрушения 
(питтинга) поверхностей зубьев. Наиболее распространено объ-
яснение питтинга как усталостное выкрашивание с образованием 
ямок из микротрещин. 
В относительном движении зубьев поверхности головок яв-
ляются опережающими по отношению к поверхностям ножек (v1 
> v2), что приводит к тому, что масло, которое находится в тре-
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щинах ножки мгновенно запирается и расклинивает трещину. 





2. У незакаленных поверхностях в частности, при норма-
лизации, выкрашивание может не возникать 
Поверхности зубьев могут разрушаться не только от уста-
лости при циклической нагрузке, но и от кратковременных по-
вышенных нагрузок. Величина перегрузки при пуске машины     
≈ 1,5Тном может вызвать пластическую деформацию поверхности 
зуба, если ее твердость ≤ 350 НВ. При большей твердости может 
произойти хрупкое разрушение зубьев колеса. Для предотвраще-
ния разрушения выполняется проверочный расчет по контакт-






σσ £=  (2.34) 
где Hσ  - расчетное контактное напряжение, полученное по фор-
муле (2.28);  
maxT  - максимальный заданный момент при работе зубчатой 
передачи (по условиям задачи ≈ 1,6Тном); 
номT  - момент, полученный при расчете; 
[ ]maxHσ  - предельное допустимое контактное напряжение, 
принимается равным: 
2,8 Tσ  - при нормализации, улучшении или объемной закалке 
зубьев; 
40НRС – при цементации или закалкой ТВЧ; 
30НV – при азотировании; 
σТ – предел текучести материала. 
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 Таблица 2.12 
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Продолжение таблицы 2.12 
1 2 3 4 5 6 7 8 9 








































Примечания. 1. Твердость поверхностей зубьев                      
                Н1 ≤ НВ 350, Н2 ≤ НВ350  
а -                                               
                       Н1 ≥ НВ 350, Н2 ≥ НВ350, 
    
б -            Н1 ≥ НRC45, Н2 ≥ 45. 
                 
2. Верхние цифры – прямозубые, нижние -                                        
косозубые колеса. 
 
П.8. Выполняем проверочный расчет( z1 = 18; z2 = 81;  cosβ 
= 0,99;  d1 = 44,45 мм; n1 = 363 мин-1; T1 = 114 Н·м)  на выносли-








ZZZσ £+= , 
где: HZ - коэффициент формы сопряженных поверхностей зубь-
ев, 1,740,991,76cosβ1,76Z H =×=×= ; 
        MZ - коэффициент, учитывающий механические свойства 
материала, MZ = 275 МПа; 
        εZ - коэффициент суммарной длины контактных линий в 
зацеплении, для косозубой передачи, 
α
ε ε
1Z =  (форм. 
2.29); 

































æ +-=  














2v Þ===  
0,77.
1,67
1Z ε ==  












Принимаем по табл. 2.8  8-ю степень точности изготовле-
ния колес. 
Для вычисления удельной окружной силы wHt определяем: 













- по табл.2.11 определяем HαK =1,09-коэффициент нерав-
номерности нагрузки между зубьями; по табл.2.12 HVK = 1,01- 
коэффициент динамической нагрузки. 

















Расчетное значение превышает допускаемое 
[ ]Hs =620МПа.. 
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- , что вполне удовлетвори-
тельно. 






σσ £= ,  
где: [ ]maxHs  - предельное допускаемое контактное   
                         напряжение, при улучшении   
        [ ] 19607002,8σ2,8σ TmaxH =×== МПа,    
        0811,6640σHmax == МПа < 1960 МПа. Условие на 
перегрузку выполнено. 
 
2.5.2. По напряжениям изгиба  
 
При расчете на изгиб зуб рассчитывают как консольную 
балку, на которую от разложения приложенной к вершине силы 
Pn действует окружная сила, стремящаяся изогнуть зуб и ради-
альная которая его сжимает. 
Суммарная эпюра напряжений приведена на рис. 2.17. На 
растянутой стороне зуба напряжение меньше, чем на сжатой, од-
нако, как показывает опыт эксплуатации, именно на растянутой 
стороне у основании зуба вероятно возникновение усталостной 
трещины, рост которой может привести к поломке зуба. 
Проверочный расчет на выносливость т.е. сравнение рабо-
чих и допускаемых напряжений изгиба ведется по зависимостям: 
[ ]FHtFF σm
w




YYYσ £=  - для косозубой передачи. (2.36) 
1. Сначала необходимо определить коэффициенты формы 
зуба для шестерни YF1  и зубчатого колеса YF2, в зависимости от 
количества зубьев (табл. 2.13): 
- для прямозубых колес коэффициенты Y1,2 принимаются 
непосредственно из таблицы; 
- для косозубых колес первоначально вычисляются экви-





V1 =      и    βcos
zz 3
2
V2 = ,     
затем уже по вычисленным определяются коэффициенты YF1 и 





Рис. 2.17. Поломка зуба 
 
 
                                      Таблица 2.13 
 
Коэффициенты формы зуба  
при х = 0 (без коррекции) 
 





































Расчет выполняется по менее прочному звену (колесу или 
шестерни), для чего производится их сравнительная характери-














.                                     (2.37) 
Расчет по формулам (2.35 или 2.36) ведется только или по 
шестерне или по колесу, в зависимости от того, какая характери-
стика сопротивления усталости (численные отношения) будет 
меньшей. 












, то расчет по формуле 2.36 ведется для коле-
са  
и коэффициент формы зуба по табл. 2.13 также принимает-
ся по колесу, т.е. [ ]F2FtF2F2 σm
w
Yσ £= . 
2. Определяется удельная окружная сила при напряжениях 






w = , Н/мм,                        (2.38) 
где: FαK  - коэффициент неравномерности нагрузки между зубь-
ями при изгибе: 
 -для прямозубых колес aFK  = 1,0; 
 -для косозубых определяется по таблице 3.8; 
        FβK  - коэффициент неравномерности нагрузки при изгибе 
по длине зуба (рис. 2.16) – обратить внимание на 
твердость материала, схему нагружения и соответст-
венно ей кривую на графике; 
FVK  - коэффициент динамической нагрузки при изгибе 
(табл. 2.12); 
εY  - коэффициент перекрытия  зубьев по ГОСТ 2135 – 75 
для косозубых колес eY =1,0; 
βY  - коэффициент угла наклона зубьев, для косозубых 
колес 
140
β1Yβ -=  ( b  в градусах). 





Рис. 2.18. Коэффициенты неравномерности нагрузки 
при изгибе 
 
3. Подставляются все полученные значения в формулу 
(2.35) или (2.36) в зависимости от того, какая рассчитывается пе-
редача (косозубая или прямозубая) и определяется [ ]Fs  для ме-
нее прочного зуба. Если при расчете σF  значительно меньше 
[σF], то это допустимо. При Fσ  > [ ]Fσ  более чем на 5% нужно 
увеличить коэффициент ширины колеса, но не выходя при этом 
за пределы допустимого  ψbd или увеличить модуль m (по ГОС-
Ту). Во втором случае также необходимо соответственно изме-
нить количество зубьев z1 и z2 и повторить расчет σF. При этом 
межосевое расстояние не изменится, а следовательно не наруша-
ется сопротивление контактной усталости передачи. 
Выполняется проверочный расчет напряжений изгиба на 





Tσσ £= , (2.39) 
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где Fs  -  расчетное рабочее напряжение изгиба (для шестерни 
или колеса), полученное по формулам (2.35 или 2.36); 
[ ]maxFs - предельное допускаемое напряжение изгиба, равное: 
0,8 Bs  - при НВ ≤ 350; 
                   0,6 Bs  - при НВ > 350 ( Bs  - предел прочности 
(табл.2.3). 
 П.9. Производим проверочный расчет на выносли-
вость при изгибе для косозубой передачи по форм.2.36: 
[ ]FtFtβεFF σm
w
YYYσ £= . 














2V === . 
По таблице 2.13 находим коэффициенты формы зубьев: 
шестерни 4,15Y 1F = ; колеса 3,6Y 2F = . 
Сравнительная характеристика сопротивления усталости 
















2F ==  МПа.  
Расчет следует производить по шестерне т.к. (79 < 81). 
Определяем удельную окружную силу при действии напря-





Fw ×××= , 
где: aFK =0,91 – коэффициент неравномерности нагрузки меж-
ду зубьями при изгибе (табл.2.18); 
bFK =1,32 – коэффициент неравномерности нагрузки при 
изгибе по длине зуба (рис.2.16); 
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FVK =1,03 – коэффициент динамической нагрузки при из-
гибе (табл. 2.12). 
133,21,031,320,91
50
5020wFt =××= Н/мм. 
Коэффициент перекрытия зубьев eY = 1,0; коэффициент 




β1Yβ =-=-= . 
206
2,5
133,20,931,04,15 =××=F1σ МПа. (Напряжение изгиба 
на шестерне),  
206 < 330, условие выполнено. 






σσ £= , 
где: [ ]max1Fσ - предельное допустимое напряжение изгиба (для 
шестерни), при НВ > 350; 
[ ] 96016000,6σ0,6σ Bmax1F =×== МПа (σВ = 1600 МПа, 
табл. 2.3); 




2.6. Расчет открытой зубчатой передачи, механизм по-
ворота крана 
 
При расчете открытых зубчатых передач учитывается износ 
зубьев, который чаще всего является абразивным, что приводит к 
уменьшению их сечений и потере изгибной прочности. Износ 
также может иметь место в период приработки, при которой 
сглаживаются неровности рабочих поверхностей зубьев. При 
значительном износе и перегрузке возможна поломка зубьев. 
Расчет открытых передач базируется на расчете закрытых, 
но только по напряжению изгиба при циклической нагрузке и 
выполняется в такой последовательности (см. П.10): 
1. Определяются допускаемые напряжения изгиба для шес-
терни [σF1] и колеса [σF2].  
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2. Проектный расчет – вычисляется модуль передачи m и 








= , (2.40) 
где Т1 – вращающий момент на шестерне, Н·мм. 
3. Выполняется проверочный расчет на выносливость при 
изгибе. 
4. Расчет на перегрузку. 
 
 
П.10. Рассчитать открытую зубчатую передачу с внеш-
ним зацеплением механизма поворота стрелового крана (рис. 
2.16). Дано: вращающий момент на шестерне Т1 = 10,5кН·м, 
частота вращения двигателя nэд = 1440 мин-1, крана nкр = 1,2 
мин-1, срок службы t = 10000 часов, нагрузка реверсивная, крат-
ковременная перегрузка составляет 1,5 номинальной. 
Так как угловая скорость при повороте стрелы крана мала 
(0,1…0,2)с-1, то общее передаточное отношение механизма u = 
800…1000. Механизм включает вертикальный планетарный ре-
дуктор типа 2К-Н или 3К и зубчатую открытую передачу, ко-
торая является планетарной. При этом шестерня (рис. 2.16), 
установленная совместно с редуктором и двигателем на плат-
форме крана, обкатывается вокруг неподвижного зубчатого 
венца и является сателлитом, а сама платформа крана – води-
лом. 
Передаточное отношение планетарной зубчатой переда-












1i1i , (2.41) 
т.е  передаточное отношение от шестерни 1 к водилу Н равно 
единице минус передаточное отношение к неподвижному колесу 
2 для преобразованного механизма, у которого водило условно 
остановлено, а колесо вращается. 
При этом учитывается знак передачи: для внешнего заце-
пления (если зубья на венце нарезаны с внешней стороны) – ми-














Расчет по форм. (2.41) показывает, что передаточное от-
ношение для внешнего и внутреннего зацепления при одном и том 












1i -=  . 
Решение 









плp ===×=  
где uр и uпл – передаточные числа редуктора и передаточное от-
ношение планетарной передачи сателлит - водило. 
 Выбираем [8] вертикальній планетарній редуктор типа 





плH1 ==== . 






1i += , откуда ( ) ( ) 21620111,8z1iz 1H12 =-=-= . 
Знак «+» свидетельствует о том, что саттелит и водило 
(приводная шестерня и кран) вращаются в одном направлении. 
Принимаем для шестерни и зубчатого венца сталь 40Х,     
σВ = 1600  МПа, закалка ТВЧ HRC 48…50. 









F =×== МПа, 
где: blimFs – предел выносливости при изгибе, определяется по 
табл.2.6; 






=       - коэффициент долговечности (форм. 
2.15); 
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KFC = 0,8 – при реверсе; 
6104 ×=FON  - базовое количество циклов нагружений; 
           61FL 107,11000011,860tn60N ×=××==  - эквивалентное 




Рекомендуемые значения Ψ ba  и Ψbd 
 
Твердость рабочих по-








или Н1 и Н2 
≤ НВ 350 
Н1 и Н2 
≥ НВ 350 
0,3-0,5 0,25-0,3 
Симметричное Ψ ba  / Ψbd 
1,2-1,6 0,9-1,0 
0,25-0,4 0,2-0,25 
Несимметричное Ψ ba  / Ψbd 
1,0-1,25 0,65-0,8 
0,2-0,25 0,15-0,2 
Консольное Ψ ba  / Ψbd 
0,6-0,7 0,45-0.55 
 
Так как FLN > FON , то 01,K FL = . 










где: Т1 – момент на шестерне, Н·мм; 
55012 ,d/bbd ==Y  (табл. 2.14) – консольное расположение 
приводного вала с сателлитом при НВ1 > 350; 
61,K F =b  -коэффициент неравномерности нагрузки по дли-
не зуба (рис. 2.18); 
 201 =z  - принятое количество зубьев шестерни; 
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FY  - коэффициент формы зуба (табл.2.13), принимается 
по шестерне или венцу, после выполнения рас-














2F ==  МПа. 








σ , то в формулу модуля зацепления 
подставляем значения коэффициента формы зуба для шестерни 








= мм; принимаем m = 10 
мм. 
Геометрические параметры зубчатой передачи: 
- делительные диаметры  
2002010zmd 11 =×=×= мм; 











=  мм; 
- диаметры выступов зубьев   
                          ( ) ( ) 220220102zmd 11a =+=+= мм; 
                          ( ) 2180221510d 2a =+= мм; 
- длина зуба венца 1201102000,55dΨb 1bd2 ®=×== мм, 
- шестерни 130b1 = мм; 
На рис. 2.17 передаточное отношение планетарного меха-
низма определено методом построений картин линейных и угло-
вых скоростей.  
Погрешность 2%100%
11,8

















Рис. 2.17. Картины скоростей 
 
Окружная скорость передачи   











Принимаем 9-ую степень точности. 
Проверочный расчет на прочность ведем по шестерне: 
 [ ]FFtFF m
w
Y ss £= 1 , 



















==    Н. 
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Коэффициенты: неравномерности нагрузки между зубьями 
221,K F =a (табл.2.11); динамический (табл. 2.12) 021,K Fv = при 








16674,07σF == МПа < [ ]Fs . 
Условие прочности зубчатой передачи выполнено. 
Выполняем проверочный расчет на заданную перегрузку 
(форм. 2.34), с учетом установки муфты предельного момента 





где: [ ] 96016000,6σ0,6σ BmaxF =×== МПа; 
max номT 1,2T=  
 Fmax Fσ σ 1,2 678 1,2 813= × = × = МПа < 960 МПа. 
Прочность при перегрузке обеспечена. 
 
 
2.7. Коррекция передачи  методом смещения 
 
 
2.7.1. Общие принципы 
 
 
Часто нормальное зубчатое зацепление не удовлетворяет 
требованиям конструкции. Это имеет место, например, при 
расчете узла сателлит – венец механизма поворота стрелового 
крана. Здесь при значительных моментах величина модуля за-
цепления такова, что приводит к увеличению габаритов зубча-
того венца и соответственно, поворотной платформы крана. 
Это связано с большими передаточными отношениями в ме-
ханизме поворота (см. пример П.10) Малое количество зубьев 
шестерни может уменьшить размеры, однако при ее изготов-
лении зубья окажутся подрезанными.  
Другим примером может служить частая невозможность 
применения нормального зацепления у соосных передач (со-
осные, планетарные, дифференциальные редукторы и др.), ко-
торые широко применяются. В этих случаях при нормальном 
зацеплении колеса не вписываются в межосевые расстояния. 
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Кроме того, нормальное зацепление может не удовле-
творять другим требованиям при заданных параметрах: проч-
ности, коэффициента перекрытия, величины предельного 
скольжения и др. Во всех этих случаях выполняется корриги-
рование (лат. сorrection - исправление) зацепления (которое 
бывает: высотное, угловое, смешанное) методом смещения зу-
борезного инструмента при нарезании. 
 Корригирование колес методом смещения зуборезного 
инструмента является наиболее распространенным  так как 
для нарезания зубьев могут применяться стандартные инстру-
менты (за исключением колес с укороченным зубом). 
Шаг зубчатой рейки (инструмента для нарезания зубьев) 
в любом сечении (рис.2.18) одинаков и равен t = πm  и при из-
готовлении методом обкатки по окружности заготовки колеса 
d = mz  можно перекатывать рейку любой прямой. Так как шаг 
по всему сечению рейки одинаков, то количество зубьев и шаг 
по окружности d также останется одинаковым. 
При этом, по сравнению с нормальным эвольвентным 
зацеплением,  профили зубьев выполняются по другим, более 
приемлемым участкам эвольвенты этой же, основной окруж-
ности. Для изготовления колес зуборезный инструмент (чер-
вячную фрезу, инструментальную рейку, долбяк) может уста-






Рис.2.18. Положение зуборезного инструмента отно-
сительно заготовки: а – нормальное (нулевое); б – отрица-




Рис. 2.19. Геометрия зубьев при смещении инстру-
мента 
 
Из рис. 2.19 видно, что профили зубьев, изготовленные 
одним и тем же инструментом, изменяются. 
Смещение инструмента (в мм) определяется формулой: 
b = xm, мм, (2.42) 
где x - коэффициент смещения; 




Рис. 2.20. Исходный контур (а) и инструментальная 
рейка (б) 
 
Рабочая (инструментальная) производящая рейка профили-
руются на основе исходного контура (рис. 2.20, а). Они имеют 
вид равнобоких трапеций, вершины которых прямолинейны. 
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Контур рабочей рейки очерчивается по впадинам исходно-
го контура (рис. 2.20,б), высота головок зубьев увеличена для 
образования радиального зазора, а вершины их скруглены. 
Профиль нарезаемых зубьев зависит от положения точки 




Рис. 2.21. Нарезание зубьев без подреза 
 
Если рейка при нарезке зубьев установлена таким образом, 
что делительная окружность шестерни d контактирует со средней 
линией рейки (рис. 2.21), то нарезается нормальное колесо. В 
этом случае линии головок рейки пересекает линию зацепления в 




Рис. 2.22. Сочетание линии зацепления и головок рейки 
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Если рейка выставлена так, что ее линия головок пересекает 
линию зацепления вне ее активной зоны РК – в точке А (рис. 
2.22), то вершина зуба рейки врезается в ножку зуба колеса и эта 
часть зуба образуется не по эвольвенте, а по произвольной кри-
вой. 
При этом нарушается постоянство передаточного числа, 
ширина ножки зуба уменьшается с вероятностью его поломки. 









Прямая КМ (рис. 2.23,б) перекатывается по основной ок-
ружности радиусом r0 без скольжения, тогда отрезок КМ =    КМ0  
r0 ·tgα = r0 (α + θ), 
или θ = tgα – α = invα (2.42) 
где θ – эвольвентный угол;  
α + θ – угол развертки эвольвенты в радианах. 
Функция θ называется инвалюта (лат. Involution - сверты-
вание) – уравнение эвольвенты в полярных координатах. 
Например: 0,01490420
180
π0,363997inv20 0 =-= . 
Величина invα определяется по значению величины угла 






Значения invα = θ =tgα - α 
 









































































































































Существует два основных типа коррегирования зубчатых 
передач смещением. 
Равносмещенная (высотная), в которой x1 = -x2 т.е. х1  + х2 
=0, обычно для шестерни х1 > 0. для такой передачи межосевое 
расстояние aw и высота зубьев остаются такими же как и у нор-
мального зацепления, однако при этом изменяются высотные 
пропорции зубьев: 
а) высоты головок и ножек зубьев: 
ha = (ha* + x)m – головка увеличивается, 
hf = (hf* + c* - x)m – ножка уменьшается; 
(2.43) 
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б) диаметры вершин (выступов и впадин зубьев): 
da = d + 2m(ha* + x); 
df = d – 2m(ha* + c* - x). 
(2.44) 
Диаметры делительной и основной окружностей: 
d = mz; d0 = mz · cosα. 
Толщина зуба по делительной окружности 
2mxtgα
2
mzS += . (2.45) 
Неравносмещенная (угловая). 
Выполняется с положительным или отрицательным смеще-
нием при x1 + x2 ≠ 0, чаще всего х1 > 0 и х2 > 0. 
При неравносмещенной коррекции изменяется эвольвент-
ный угол зацепления (рис. 2.23,а) передачи, обычно в большую 
сторону путем увеличения межосевого расстояния (обозначается 
штрихом аw'). 
Измененный угол зацепления называется монтажным или 
углом зацепления в сборке (обозначается α'). При изменении ме-
жосевого расстояния также меняются диаметры начальных ок-
ружностей. 
1. Величины коэффициентов смещения при z > 17 можно 
принимать по табл. 2.16. 
2. Измененный (монтажный) угол зацепления α' (беззазор-









+=¢ . (2.46) 




=¢ . (2.47) 













Корригированное зацепление (х1; х2 ≠ 0) 
 











ружности d = mz 
Диаметр основной окруж-
ности d0 = mz · cosα 
Диаметр окружности 
головок (заготовка) da = d + 2m(ha
* + x) 
Диаметр окружности впа-
дин df = d – 2m(h
* + c* - x) 














































h* = 1,0 – коэффициент головки зуба 






Коэффициенты смещения  
(с повышением характеристик зацепления) 
 
z1 
12 15 18 28 
z2 







































































































































































































Увеличение : К – контактной прочности; И – прочность на изгиб. 
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Чтобы вписать прямозубую передачу в заданное межосе-
вое расстояние aw следует: 
1) вычислить измененный (монтажный) угол зацепления по 
формуле 



















2) определить суммарное смещение шестерни и колеса      







= ; (2.49) 
3) суммарное значение коэффициентов смещения хΣ  рас-
пределить между шестерней и колесом: 
если 0,5x0 Σ £< ; то Σ1 xx = ; 0x2 = ; 
если 1x0 £< ; то 0,5x1 = ; 0,5xx Σ2 -= . 
В других случаях, например, требованиях контактной вы-
носливости для закрытых передач,  или изгибной для открытых, 
рекомендуется принимать коэффициенты смещения для шес-
терни и колеса согласно табл.2.17. 
Толщина зуба по делительной окружности зависит от сме-








πms . (2.50) 
Если корригируется пара зубчатых колес, которые наре-
заются с различными коэффициентами смещений (х1 ≠ х2), то при 
этом изменяется угол зацепления, а толщины зубьев равны: 




















где m' - модуль по начальной окружности, которая равна 
αcos
cosαdd b ¢
=  и 
z
d
m' b= ; 
αinv ¢  - инволюта монтажного угла зацепления,  вычисляется 
по формуле 2.46. 
 
2.7.2. Смещение при z1 < 17  
 
Нарезание шестерни с нормальным зацеплением при z1 < 17 
вызовет, как отмечалось выше, подрез ножки зуба (рис.2.21,а) и 
снижение его прочностных характеристик. Это происходит от 
того, что линия прямая ножек (головок) инструментальной рейки 
пересекает участок линию зацепления вне активной (рабочей) ее 
части. Для устранения этого необходимо, чтобы в станочном за-
цеплении заготовки колеса с инструментом, активная линия за-
цепления не была вынесена за пределы теоретической, т.е. на ри-
сунке точка  А должна располагаться между полюсом Р и точкой 
К по горинзонталям. 
Для этого следует сместить инструмент (рейку) от оси заго-
товки таким образом, чтобы точка А хотя бы совпала с точкой К 
на линии зацепления. Это будет минимальным положительным 
смещением рейки х для устранения подреза зубьев колеса. Из 





dKPsinαe 22 === , 







z1mb 2 . 
Относительное смещение рейки: 
αsin
2
z1x 2-= . 




0,11697z1x -=×-=  
или
17













Рис. 2.24. Корригирование при zmin < 17: а – механизм 
подреза и исправления профиля зуба; б – нарезание z < 17 







1. Коррекция зубчатых передач смещением позволяет: 
- снизить минимальное количество зубьев на шестерне и 
соответственно габариты передачи; 
- выполнить при z < 17 нарезку зубьев без подрезания; 
- при сохранении расчетного передаточного числа вписать-
ся в заданное межосевое расстояние; 
- улучшить качественные показатели передачи. 
2. Коэффициенты смещения х1 и х2 оказывают большое 
влияние на качественные показатели зацепления, поэтому их 
правильный выбор имеет большое значение. 
3. Передачи со смещением,  при х1 + х2 = 0 применяются 
при больших u и малых z1. При этом, если х1 > 0 а х2 < 0,  смеще-
ния выравнивают форму зубьев шестерни и колеса и обеспечи-
вают их равномерность при изгибе. 
4. Положительное смещение повышает прочность зубьев 
при изгибе (за счет утолщения) и устраняет подрез при малом 
числе зубьев, уменьшает количество зубьев до zmin = 9.  Допус-
каемая нагрузка на изгиб может повышаться до 100%, что имеет 
важное значение при проектировании открытых передач, на-
пример, механизмов поворота крана. 
5. За счет смещения можно получить заданное межосевое 
расстояние aw передачи, а также устранить явление интерферен-
ции и заклинивания зубьев при работе, что широко применяется в 
планетарных и волновых передачах. 
6. Увеличение угла зацепления α  при хΣ > 0 повышает кон-
тактную прочность, например, изменение угла α с 20º до 25º уве-
личивает допустимую нагрузку » 20%. 
 
П.11. Спроектировать зубчатую передачу, у которой ме-
жосевое расстояние должно быть aw' = 120 мм, модуль m = 6 





2 == . 
Решение 



























Решая (1) и (2) совместно находим 
z2  = 2z1 ;z1 + 2z1 = 40; 13,33
40z1 == . 
Принимаем  целое число зубьев z1 = 13, z2 = 26. Сумма двух 
чисел z1 + z2 = 39, что меньше требуемого числа zΣ = 40, а межо-










Чтобы вписаться в заданное межосевое расстояние, пере-
дачу следует корригировать для требуемого aw = 120 мм. 












3. Вычисляем сумму коэффициентов х1 и х2  относительных 
смещений инструментальной рейки по форм. 2.49 











Значения инволют принимаем по табл.2.15 интерполирова-
нием: 
0,02521440'23inv 0 = ; 0,02466030'23inv 0 = ; 
( ) 0,02510
10
20,0246600,02521400,02521438'23inv 0 =×--= ; 
0,01490420inv 0 = . 





Так как шестерня имеет z1 = 13, то для исправления про-












0,3110,2350,546xxx 1Σ2 =-=-= . 
Возможен так же вариант принятия равного (среднего) 





xxx Σ21 === . 
При  0,2350,273x1 >=  зубья шестерни так же выполня-
ются без подреза. 
4. Определяем диаметры делительных окружностей: 
78136mzd 11 =×== мм; 
156266mzd 22 =×== мм. 
5. Диаметры выступов (головок) зубьев (форм. 2.44): 
( ) ( ) 93,2710,27362781xm2dd 111a =+×+=++= мм; 
( ) ( ) 171,7310,311621561xm2dd 222a =+×+=++= мм; 
6. Диаметры впадин зубьев: 
( ) ( ) 66,280,2730,2516278xchm2dd 1a11f =-+×-=-++= **
мм; 





















æ += мм. 
П.12. Спроектировать открытую и компактную зубчатую 
передачу с внешним зацеплением механизма поворота крана, 
если согласно прочностному расчету m = 20мм, количество 
зубьев шестерни z1 = 20, z2 = 240 (при передаточном отношении 
i = 12). 
1. При расчете делительные диаметры составят: 
- шестерни 4002020mzd 11 =×== мм; 
- колеса 480024020mzd 22 =×== мм; 










Габариты  передачи в данном случае значительные. 
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2. Корригирование смещением инструментальной рейки по-
зволит уменьшить количество зубьев шестерни и соответст-
венно геометрические параметры передачи.  
Принимаем для более плавной работы передачи z1 = 15, то-
гда z2 = u·z1 = 12·15 = 180. Передачу необходимо корригировать 
Из условий повышения изгибной прочности, определяем  1x  для 
шестерни согласно (2.52), а колесо не корригируем (х2 = 0), , т.е. 
передача неравносмещенная при х1 + х2 ≠ 0.. 




































5. Находим диаметры окружностей: 
- делительных 
3001520mzd 11 =×== мм; 
360018020mzd 22 =×== мм; 















3550202,53600m2,5dd 22f =×-=-= мм. 


























7. Толщина зуба по делительной окружности (форм. 2.45): 























Толщина зуба шестерни несколько увеличилась по сравне-
нию с толщиной для нормального зацепления. Толщину зуба и 
соответственно его прочность на изгиб можно еще более повы-
сить, если принять согласно рекомендации ГОСТа 16532-70 для 
прямозубых передач внешнего зацепления х1 = х2 = 0,5. 
 
2.7.3. Внутреннее зацепление 
 
Для внутреннего зацепления 
величина сдвига инструмента при 
корригировании, вычисляемая по форм. 
2.51, не устраняет заклинивание зубьев 
[9]. Минимальное расчетное количество 
зубьев zmin зависит от передаточного 
числа и для внутреннего зацепления 
определяется по формуле 





= , (2.52) 
где ha* = 1,0 – коэффициент высоты зуба; 
α = 20º - угол зацепления; 
u – передаточное число. 





zzx -=  (2.53) 
и предельное число зубьев при ha* = 1,0; α = 20º: 
u 2 3 5 ∞ 
zmin 23 20 19 17 
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Очевидно, что при больших передаточных числах, напри-
мер планетарной части механизма поворота стрелового крана уз-
ла сателлит-водило, следует принимать zmin  = 17 без расчета по 
форм. (2.52). 
После определения коэффициентов смещения х1 и х2 (выбор 
х2 к подрезу зубьев колеса не имеет отношения) вычисляется из-

















= . (2.55) 
Радиусы окружностей: 
- впадин   ( )f1 1 1r r m 1 c x*= - + -  




- вершин  ( )a1 f1r r m 2 c*= + +  
     ( )a2 f2r r m 2 c*= - +  
(2.57) 
где с* = 0,25 – коэффициент радиального зазора. 
Высота зуба при корригировании колес равна стандартной 
ha*, а толщины зубьев по делительным окружностям определяют-
ся по формулам 
tgα2mx
2
πms 11 += ;     tgα2mx2
πms 22 -=  (2.58) 
П.13. Определить параметры передачи с внутренним заце-
плением и корригированными колесами: z1 = 11, z2 = 44, α = 20º, 
с* = 0,25; m = 12 мм. 
Решение. Для определения коэффициента смещения на 
шестерне вычисляется расчетное минимальное количество зубь-
ев по форм. (2.52): 
( ) ( )





























где ha* = 1,0 – коэффициент головки зуба; α = 20º. 












=   
Зубчатое колесо не корректируем (х2 = 0). 
Измененный (монтажный) угол зацепления форм (2.54) 


















По табл. 2.15 инвалют интерполированием находим α' = 
13º59'01'', cosα' = 0,972. 
Межосевое расстояние по форм. (2.55) 










=  мм. 
















==  мм. 
Радиусы окружностей впадин зубьев (форм. 2.56): 
( ) ( ) 56,40,450,2511266xc1mrr 111f =-+-=-+-= * мм; 
279121,25264m1,25rr 22f =×+=+= мм. 
Радиусы окружностей вершин зубьев (форм. 2.57): 
( ) ( ) 83,40,2521256,4c2mrr 1f1a =++=++= * мм; 
( ) ( ) 2220,25212249c2mrr 2f2a =+-=+-= * мм. 









=+= мм;      






== мм (колесо не корри-
гировано). 
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Во внутреннем зацеплении (рис.2.26) профили зубьев рас-
положены с одной стороны от полюса Р. При перекатывании без 
скольжения прямой NN по основным окружностям радиусами ro1 
шестерни и ro2 колеса рабочие профили зубьев образуются соот-




Рис. 2.26. Параметры внутреннего зацепления 
 
Профили зубьев шестерни выпуклые, а колеса- вогнутые. 
Вследствие того, что радиус эвольвенты 2 увеличен, а напря-
жения в зоне контакта зубьев обратно пропорциональны радиу-
сам, то и нагрузочная способность передачи внутреннего зацеп-




3. Компоновка цилиндрических редукторов 
 
3.1. Общие положения 
 
К компоновке (лат. сomponere - составлять) можно при-
ступить только после расчета на прочность зубчатых передач, в 
котором определены их геометрические параметры: модули, ме-
жосевые расстояния aw, диаметры окружностей d, а также шири-
на колес b.  
В настоящем разделе рассматривается процесс компоновки 
методом наслоения наиболее распространенных цилиндриче-
ских редукторов: двухступенчатых развернутой схемы, соосных, 
с раздвоенной быстроходной ступенью, а также одноступенчато-
го.  
Редукторы состоят из отдельных узлов. Узел – это сово-
купность деталей, служащая для выполнения определенной функ-
ции. В данном случае – для передачи вращающего момента. 
Редукторный узел включает базовую деталь – вал, на кото-
ром последовательно закрепляются (или выполняются заодно) 
зубчатые колеса со шпоночными соединениями, подшипники, 
втулки, распорные кольца и др. Подшипники и соответственно 
весь вал устанавливается в отверстиях корпуса редуктора. 
Компоновка выполняется по предложенной схеме наслое-
ния в последовательности этапов с сопровождением всех необ-
ходимых справочных материалов, схем и примеров. 
1. Начальная стадия: устанавливается расположение зуб-
чатых колес, обозначаются контуры корпуса редуктора, назнача-
ются соединительные болты нижней части редуктора (корпуса) и 
его крышки. 
2. Поузловая компоновка базовых деталей – валов: опреде-
ляются диаметры участков валов, рассчитываемые по предло-
женным выражениям и согласованием с ГОСТ, таблицами и ре-
комендациями. Для понимания того, что требуется получить, 
приводятся эскизы узлов. 
3. Компоновка поддерживающих и других деталей: под-
шипников, крышек, распорных втулок (колец), шпоночных со-
единений с установлением длин участков валов. 
4. Выполняется доводка элементов компоновочного черте-
жа – зубчатых колес и др. Устанавливаются и наносятся посадки 
и основные размеры. 
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3.2. Начальная стадия 
 
1. Обозначить в масштабе (рис. 3.1) на листе осевые линии 
на расстоянии aw1 и aw2, затем  делительные диаметры и ширину 
зубчатых колес. Шестерню быстроходной ступени следует, уста-
навливать со стороны, удаленной от хвостовика, что улучшает 
распределение нагрузки по длине зуба, при этом расстояния меж-
ду торцами колес смежных ступеней принять с = 5…12 мм или с 
= (0,5…1,0)δ.  
На рис. 3.1 построение относится к двухступенчатому ре-
дуктору с развернутой схемой расположения зубчатых колес и 













2. Обозначить внутреннюю вертикальную стенку корпуса 
редуктора рис. 3.2, 3.3 на расстоянии е = 8…15 мм или е = 1,2δ от 
торца шестерни, которая по ширине b обычно больше зубчатого 
колеса (рис. 3.2).  
3. Определить толщину стенки корпуса цилиндрического 
редуктора при δ ≥ 8 мм (для литых корпусов) и округлить (рис. 
3.2, 3.3): 
δ = 0,025aw + 2мм, (3.1) 
где aw – межосевое расстояние тихоходной ступени. 
4. Вычислить длину отверстий W в корпусе редуктора под 
установку подшипников и крышек. 
Длины отверстий под подшипники для всех валов цилин-
дрического редуктора обычно принимается одинаковыми. Это 
связано с тем, что торцы отверстий с наружных сторон редуктора 
фрезеруются с одной установки и находятся в одной плоскости. 
Длина W  (рис.3.2, 3.3, 3.4) определяется главным образом шири-
ной фланца К, толщиной стенки корпуса δ и конструкцией крыш-
ки подшипника (см. ниже). 
Ширина фланца принимается такой, чтобы на нем свободно 
размещалась головка болта и гайка, а гаечный ключ имел воз-
можность повернуться на угол больше 600. Ширина фланца К, 
координата отверстия [с] т.е. К, с = f(dБ) определяется в функ-
ции диаметра болта по табл. 3.1. 
Вследствие того, что редукторы выполняются разъемными 
по оси отверстий под подшипник, необходимо предусмотреть 
стяжные болты, которые соединяют корпус и крышку редуктора. 
Эти болты устанавливаются у бобышек (на приливах), в кото-
рых затем растачиваются отверстия под подшипники. Кроме них, 
есть еще две групп болтов – фундаментные, которыми редуктор 
крепится к раме и стяжные по периметру фланца (рис. 3.4). Диа-
метры этих болтов с последующим округлением до стандарта 
(табл. 3.1) определяется из выражения: 
dБ = n (0,035aw + 12) →ГОСТ, (3.2) 
где aw – межосевое расстояние одноступенчатого редуктора или 
тихоходной ступени многоступенчатого, мм; 
n – коэффициент, зависящий от назначения болта: 
n = 1,0 – фундаментного (крепление редуктора к раме); 
n = 0,8 – стяжные у отверстий под подшипники (приливы); 











Рис. 3.3. Начальная компоновка редукторов: 






Дополнение к рис. 3.3. Начальная компоновка редукторов: 




С учетом того, что торец обработанной бобышки подшип-
никового узла в корпусе должен возвышаться над необработан-
ной линией фланца на величину h = 3…10 мм (рис. 3.4), общая 
длина отверстия под подшипник равна 
W = δ + К + h, (3.3) 
где К – ширина фланца (табл. 3.1). 
Таким образом наибольший диаметр болта принимается для 
крепления редуктора (n = 1,0), затем у подшипников n = 0,8 и 
минимальный – по периметру фланцев редуктора (n = 0,6) в ос-
новном по ширине. Болты с метрической резьбой и наружным 
диаметром, например М10. 
Можно рекомендовать следующее: 
а) по формуле 3.2 определить при n =1,0 диаметр фунда-
ментного болта (например М20); 
б) по табл. 3.1 принять далее болты по нисходящей: 
- у подшипников (на приливах) М16; 
- по периметру (стяжные) М14. 
Дальнейшие этапы компоновки выполнены методом на-
слоения, т.е добавлением к предыдущим построениям после-
дующих элементов (обозначены жирными линиями): валов, 




болта К с dотв 
Диаметр 
dБ  болта 
К с dотв 
М10 28 15 11 М20 48 25 22 
М12 33 18 13 М22* 52 27 24 
М14* 35 18 15 М24 54 27 26 
М16 40 21 17 М27* 60 30 29 
М18* 46 25 20 М30 66 33 32 




Рис. 3.4. Элементы корпуса редуктора 
 
 
3.3.  Валы  
 
3.3.1. Общие сведения, манжеты 
 
Валы – детали машин, вращающиеся в подшипниках и 
служащие для передачи крутящих моментов и поддержания ус-
тановленных на них деталей: рабочих колес турбин, зубчатых 
колес, шкивов, муфт, звездочек и др. Вал, в отличие от оси, все-
гда вращается в опорах (подшипниках) и передает крутящий 
момент, испытывая при этом напряжения изгиба и кручения, а в 
некоторых случаях растяжения и сжатия как, например, судовой 
валопровод гребного винта. 
При конструировании вал обычно принимает ступенчатую 
форму, присущую большинству  редукторных валов. Она удобна 
при изготовлении и сборке, при этом заплечики и бурты валов 
фиксируют установленные детали и воспринимают осевые силы. 
Кроме того, ступенчатая форма позволяет приблизить очертания 
вала к форме балки равного сопротивления и в какой-то степени 
выровнять напряжение изгиба. 
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Участки вала или оси (рис. 3.5), лежащие в подшипниках, 
называются цапфами и делятся на шипы (концы валов или осей) 
и шейки, расположенные в средней части. Уступы (переход от 
диаметра к диаметру) на ступенчатом валу называются заплечи-
ками и выполняются с галтелью (округлением) постоянного или 
переменного радиуса, т.е. поверхностью плавного перехода от 
одного диаметра к другому или с канавкой, которую выполняют 




Рис. 3.5. Участки и элементы вала 
 
При установке подшипников качения параметры заплечи-
ков и галтелей регламентируются стандартами. 
Концевые участки ведущих и тихоходных валов, выходя-
щие за корпус редукторов называются хвостовиками. На них 
обычно устанавливаются полумуфты для передачи вращающих 
моментов. Могут быть цилиндрическими или коническими (ко-
нусность 1:10). Последние применяются для точного центриро-
вания и облегчения монтажа и демонтажа полумуфт, которые в 
осевом направлении фиксируются гайкой, навинченный на резь-
бовой участок конического хвостовика. 
Все острые углы валов срезаются фасками обычно под уг-
лом 45º.  
Конструкция вала определяется типом редуктора, принятым 
материалом, величиной и расположением на нем деталей и дей-
ствующих нагрузок, посадок установленных деталей и способом 
их фиксирования в осевом направлении, типом и положением 
подшипников, условиями обработки вала и сборки узла в целом. 
Кроме того, на параметры вала, в частности на его длину на неко-
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торых участках оказывают влияние конструкции глухих и сквоз-
ных крышек. 
Расчет и конструирование валов в общем случае выпол-
няется в четыре этапа: 
1) предварительный расчет на кручение для определения 
диаметра базового участка вала; 
2) разработка конструкции вала с учетом устанавливаемых 
на нем деталей; 
3) проверочный расчет на выносливость для опасных сече-
ний; 
4) проверочный расчет на статическую прочность.  
При компоновке выполняются два первых этапа. 
Предварительным расчетом определяется диаметр базо-
вого участка вала. Таковыми являются (рис. 3.5): 
- хвостовик ведущего и тихоходного вала – dxb; 
-  посадочный участок под отверстие зубчатого колеса про-
межуточного вала – dk. 
Расчет производится только на кручение по известному из 





= мм, (3.4) 
где Т -  вращающий момент на валу, Н·мм, [τ] = 15…40 МПа – 
допускаемое напряжение кручения, принимается для бы-
строходных [τ] = 20 МПа, тихоходных - [τ] = 30…35 МПа. 
В расчете не могут учитываться изгибающиеся моменты, 
так как они неизвестны, поэтому допускаемое напряжение круче-
ния принимается заниженным для того, чтобы компенсировать 
напряжения изгиба. 
Полученное значение диаметра округляют до ближайшего 




Диаметры валов ГОСТ 6636-69 (СТ СЭВ 514-77) 
 
16, 17, 18, 19, 20, 21, 22, 24, 25, 26, 28, 30, 32, 4 36 38, 40, 42, 45, 
48, 50, 53, 56, 60, 63, 67, 71, 75, 80, 86, 90, 100, 105, 110, 115, 120, 
130, 140, 150, 160, 170, 180, 190, 200, 210… 
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В проектируемых редукторах присутствуют два вида валов: 
с хвостовиками на которых напрессовываются полумуфты – ве-
дущие (быстроходные) и тихоходные и промежуточные (без 
них). Компоновка их имеет различия, связанные с тем, что валы с 
хвостовиками необходимо уплотнять во избежание попадания в 
редуктор пыли и протечек масла из него. 
 
Манжета (фр. machette - рукавчик) состоит из корпуса 1 
бензомаслостойкой резины, стального кольцевого каркаса 2 и 
браслетной пружины 3, которая стягивает уплотняющий поясок 
вокруг поверхности вала. Манжеты устанавливаются на вал с на-
тягом ≈ 1 мм. При этом образуется рабочая кромка манжеты ши-
риной b = 0,4…1 мм. Закрепляются манжеты в гнезде сквозной 
крышки обычно внутрь корпуса, что предотвращает вытекание 
масла и обеспечивает смазку рабочей кромки.  
От манжеты – небольшого и недорогого изделия во многом 
зависит надежная и долговечная работа редуктора, особенно в 
запыленной атмосфере. Для этого: 
1) она должна устанавливаться в гнезде сквозной крышки 
строго перпендикулярно оси вала; 
2) контактирующий с кромкой манжеты участок вала дол-
жен иметь твердость поверхности ≥ HRC 45, шероховатость без 
рисок и выбоин; 



















































































20 40 50 70  100 125 
21 40 52 75  105 130 
22 40 55 80 110 135 
24 40 56 80 115 145 
25 42 58 80 
12 
120 150 
26 45 60 85 125 155 
15 
30 52 63 90 130 160 15 
32 52 65 90 135 - 15 
35 58 70 95 
12 
140 170 15 
36 58 71 95 145 - 15 
38 58 75 100 150 180 15 
    155 - 15 
40 60 80 105 160 190 15 
    165 - 15 
42 62 85 110 170 200 15 
45 65 90 120 175 - 15 
    180 220 15 





200 240 15 
Обозначение манжеты 1-45х65 ГОСТ 8752-79 
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3.3.2. Валы с хвостовиками 
 
Конструирование таких валов проводится в два этапа: 
а) вычисление диаметров участков валов с учетом закреп-
ленных на них деталей и конструктивных особенностей; 
б) определения линейных размеров участков, которые мо-
гут быть установлены при дальнейшей компоновки. 
Ниже (рис. 3.6) приведены основные варианты участков ва-
лов с хвостовиками, отличающиеся выбором манжеты, внут-
ренний диаметр dM который может быть:  
- равной отверстию внутреннего кольца подшипника dП 
(рис.3.6,а), т.е dМ = dП = dМП 
- меньшей, т.е dM < dП (рис.3.6,б); 
- большей, т.е dM > dП (рис.3.6,в). 
Расчет начинается с вычисления диаметра хвостовика как 
базового по форм. 3.4 и далее остальных диаметров. 
Если хвостовик быстроходного вала редуктора соединяется 
стандартной муфтой с валом электродвигателя, то их диаметры 
не должны отличаться более чем на 20%.  
Так как обычно диаметры валов электродвигателей завы-
шены, то для привязки хвостовика быстроходного вала к валу 
выбранного электродвигателя следует: 
а) рассчитанный по форм. (3.4) диаметр хвостовика согла-
совать с ГОСТ (табл. 3.2); 
б) вычислить относительную разницу диаметров хвостови-
ка dхв и двигателя dэд  










-= , (3.5) 
если δ ≤ 0,2, то принимается полученный dхв; 
если δ > 0,2, то dхв привязывается к валу двигателя; 
dхв = 0,8 · dэд → ГОСТ (табл. 3.2). 
 
П.14.  Определить диаметр хвостовика быстроходного ва-
ла редуктора dхв при Т1 = 180 Н·м, диаметр вала электродвига-




Наиболее простой и рас-
пространенный вариант: диа-
метры вала под манжету и 
подшипник dM = dП, принима-
ются одинаковыми по номина-
лу и кратными пяти с перехо-
дом от цилиндрического хво-
стовика заплечиком t. Диаметр 
участка вала под манжету вы-
полняется на «минус» от номи-
нала и подшипник при напрес-




Диаметры под манжету и 
подшипник разные. В этом 
случае делается заплечик на 
переходе от хвостовика на 
диаметр под манжету, а диа-
метр под подшипник принима-
ется ближайший в большую 
сторону кратный пяти. Диа-
метр под подшипник увеличи-





3.6. Участки валов  
хвостовиков 
Между подшипником и ци-
линдрическим хвостовиком 
устанавливается распорная 
втулка, один торец которой 
упирается в кольцо подшипни-
ка, а второй служит заплечиком 
(упором) для насаженной на 
хвостовик детали. При этом 
наружный диаметр втулки 
принимается по манжете; Такая 
конструкция позволяет увели-

























хв >=-=-= ; при δ > 0,2 
привязываем к валу двигателя dхв = 0,8dэд = 0,8 ·56 = 44,8 → 





Валы редукторов выполняются ступенчатыми. Диаметры 
участков валов изменяются за счет заплечиков – разницы радиу-
сов соседних участков. Заплечики при этом фиксируют в осевом 
направлении установленные на вал детали (в одном направле-
нии). 
Величины заплечиков принимаются: 
- для ступиц муфт и зубчатых колес – по рис. 3.7; 
Для подшипников – по табл. 3.3 с тем, чтобы захватить 
съемником внутреннее кольцо для выпрессовки подшипника с 
вала. 
Серию диаметра подшипника (третья цифра справа) при-
нимать для заплечиков предварительно: 2 – для промежуточных 
и тихоходных валов, 3 – для быстроходных. 
Заплечики обязательно выполняются с галтелями (нем. 
Hohlkehle - желобок) по радиусам R, что снижает концентрацию 
напряжений в месте перехода диаметров. Величины радиусов ис-
пользуются при расчете валов на выносливость и в дальнейшем 
выписываются из графика (рис. 3.7) и табл. 3.3. 
При выполнении компоновочного чертежа величина галте-
ли не обозначается, а для расчета валов на выносливость ее сле-
дует указать только в опасных сечениях, которые рассчитывают-


















dБ = dК + 3t → ГОСТ (табл. 3.2) 
dП; dМ = dхв + 2,5t → ГОСТ (табл. 3.3) на манжете или крат-
ное 5. 
 
Примечание: диаметры и радиусы заплечиков для подшип-
ников приведены в табл. 3.4. 
 
 






Диаметры заплечиков на 
валах при установке  
подшипников 
Серия диаметра подшипника 
1 2 3 4 





d = dП = dМП d1 R d 2 R d 3 R d 4 R 
30 35 36 38 1,0 40 
35 40 0,8 42 1,0 45 45 1,5 
40 46 48 50 50 
45 50 53 54 
1,5 
55 
50 56 57 
1,0 
60 62 
55 63 64 65 67 
60 68 69 72 72 
65 72 74 77 80 
2,0 
70 77 79 82 86 









95 99 105 
90 99 100 
2,0 
104 107 
95 104 107 110 115 
100 109 112 115 120 
105 115 118 120 125 
















3.3.4. Диаметры участков валов 
 
Следующий важный этап компоновки – определение диа-
метров участков валов цилиндрических редукторов.   
В настоящей работе предлагается вычислять все диаметры 
по формулам, приведенные на листах с рисунками. Для этого, 
чтобы ясно представлять, что требуется определить, здесь же 
представлены конструкции узлов редукторов (без крышек под-
шипников), в которых валы являются базовыми деталями. 
Конечный результат  - численные значения диаметров 
участков и изображение на тех же листах их размерных линий в 
масштабе на ранее выполненном начальном этапе компоновке 
(метод наслоения). 
Приведенные формулы базируются на вычислении диамет-
ров с уточнением по ГОСТ, ссылками на таблицы и графики: 
- диаметр хвостовика быстроходного вала редуктора dхв, а 
затем с ГОСТ; при соединении валов стандартной муфтой разни-
ца диаметров должна не более 20%; 
- вычисленный базовый диаметр под зубчатое колесо про-
межуточного вала согласуется только с ГОСТ; 
- если dМ ≠ dП, то диаметр манжеты согласуется с ГОСТ на 
манжеты; 
- если dМ = dП = dМП, то общий диаметр принимается крат-
ным 5; 
- диаметр заплечика у подшипника dc принимается по таб-
лице в зависимости от серии самого подшипника с тем, чтобы 
обеспечить захват внутреннего кольца съемником (табл. 3.4); 
- заплечик у зубчатого колеса (бурт) принимается по графи-
ку (рис. 3.7), но возможны видоизменения. 
Следует иметь в виду, что линейные размеры участков 
валов на данном этапе не определяются. Они могут быть уста-
новлены только после выбора подшипников и крышек к ним. 
Компоновочный чертеж вала не является окончательным. 








Вал с хвостовиком (быстроходный) 
Вар.1. Диаметры под манжету и подшипник равны 





Тd 3 1хв ®®=  
dМП =dхв + 2,5t (рис. 3.7) → кратное 5 






Диаметры участков валов 
 
dхв - хвостовика 
dМ -под манжету 
dП – под подшипник 
dэд – диаметр вала электро-
двигателя 
dС – свободный размер (запле-
чик подшипника) 
dМП – под манжету и под-
шипник 
 
Рис. 3.8. Быстроходный вал 
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Вал с хвостовиком (быстроходный) 
Вар.2. Диаметры под манжету и подшипник не  равны 







Тd 3 1хв ®®=  
dМ =dхв + 2,5t (рис. 3.7) → ГОСТ (табл. 3.2) 
dП = dМ + (5…10)мм) →кратное 5 







Рис 3.9. Диаметры быстроходного вала 
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П.15. Определить диаметры участков быстроходного ва-
ла редуктора (кроме с раздвоенной ступенью), если вращающий 
момент на валу Т1 = 320 Н·м, диаметр вала электродвигателя dэд 
= 55 мм. 
Принимаем вариант (dM < dП),  по схеме на рис. 3.9. Диа-
метры участков вала: 










по форм. 3.5: мм45d0,20,18
55
451δ хв =Þ<=-= ;  
- под манжету (рис. 3.7,б) dМ = dхв + 2,5t = 45 + 2,5 · 3,5 = 53,7 
мм→ dМ = 55 мм (табл. 3.3),. 
где t = 3,5 мм (рис. 3.7,а); при dхв = 45 мм; 
-под подшипник  dП =  dМ + 5 = 53 + 5 →60 мм (кратное5); 
- свободный размер (табл. 3.4) (заплечик подшипника средней 
серии) dС =  d3 =  f(dП) → f(60) → d2 = 72 мм. 
 
П.16. Определить диаметры участков быстроходного ва-
ла: Т1 = 250 Н·м, dэд = 58 мм. 
Принять dM = dП,  схема на рис. 3.8. 




















Под манжету и подшипник (рис. 37,б) dМП = dхв + 2,5t = 45 + 2,5·t 









Вал с хвостовиком (тихоходный) 
Вар.1. Диаметры под манжету и подшипник равны 






d 3 3хв ®®=  
dМП =  dП  = dхв +2,5t (рис. 3.7,б) → кратное 5 
dK = 1,1 dМП  → ГОСТ (табл. 3.2) 
dБ =  dК + 3t (рис. 3.7) → ГОСТ (табл. 3.2) 











Вал с хвостовиком (тихоходный) 
Вар.2. Диаметры под манжету и подшипник не  равны 






Тd 3 3хв ®®=  
d М  =  dхв + 2,5t (рис. 3.7,б) → табл. 3.3  
dП = dМ + (3…5) мм →  кратное 5 
или dМП = dхв + 2,5t → кратное 5 
dК = 1,1dП → ГОСТ (табл. 3.2) 
dБ = dК + 3t (рис. 3.7,б) → ГОСТ (табл. 3.2) 






Рис. 3.11. Диаметры тихоходного вала 
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 П.17. Определить в двух вариантах диаметры участков 
тихоходного вала редуктора, если Т3 = 2500 Н·м. 
Вариант 1 (рис. 3.11) (dM = dП). 
 Диаметры участков вала: 










- под манжету и подшипник dМП = dхв + 2,5t = 75 + 2,5 · 5 = 87,5 
мм→ 90 мм (кратное5). 
где t = 5 мм (рис. 3.7,а); 
-под колесо  dК = 1,1 dМП = 1,1 · 90 = 99 → ГОСТ → dК = 100 мм; 
- бурт  dБ =  dК + 3t  = 100 + 3 · 6 = 118 → ГОСТ → 120 мм; дли-
на бурта 2,5 · t = 2,5 · 6 = 15 мм (рис. 3.7,б); 
- заплечик подшипника dС =  d2 = f(dП) → табл. 3.4 → f(90) →  d2 
= 100 мм; 
П.18. Вариант 2 (рис. 3.11), dМ ≠  dП., dхв = 75 мм. 
Диаметры участков: 
- хвостовика dхв = 75 мм ; 
- под манжету  (рис. 3.7,б)  dМ = dхв + 2,5t = 75 + 2,5 · 4,8 = 87 → 
табл. 3.3 → dМ = 90 мм, 
 где t = 4,8 мм (рис. 3.7,а); 
- под подшипник dП = dМ + 8 мм = 90 + 8 = 98 → 100 мм (крат-
ное 5); 
- под колесо dК = 1,1dП = 1,1 · 100 = 110 мм → ГОСТ (табл. 3,2); 
- бурт dБ =  dК + 3t = 110 + 3 ·6,3 = 128,9 → ГОСТ (табл. 3.2) → 
130 мм; 
где t = 6,3 мм (рис. 3.7,а), 
длина бурта 2,5t = 2,5 · 6,3 = 16 мм (рис. 3.7,б); 
- заплечик подшипника легкой серии dС =  d2 =  f(dП) → табл . 3.4 
→  f(100) →  dС = 112 мм. 
 
3.3.5. Промежуточные валы 
 
Выполняется в виде вал-шестрени с напрессованным зубча-
тым колесом. Участок вала под колесом является базовым так 
как он испытывает нормальные и касательные напряжения и  
ослаблен шпоночным пазом. 
Поэтому сначала определяется диаметр этого участка по 







Td =  (форм. 3.4) → ГОСТ (табл. 3.2) 
1. dП = 0, 
2. dП → первое число от d в меньшую сторону, кратное 5; 
например dк = 63 мм → dП = 60 мм 







dБ = dК + 3t (рис. 3.7) → ГОСТ (табл. 3.2) 
dС = d3 = f(dП)  → табл. 3.4  
 
Рис. 3.12. Промежуточный вал (развернутая схема) 
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Промежуточный вал редуктора с раздвоенной быстроход-
ной ступенью (рис. 3.14) отличается наличием двух насаженных 
на вал – шестерню колес. В редукторах типа Ц2 и др. – крановых, 
участки под колеса и подшипники имеют  одинаковый номи-
нальный диаметр. Отличаются посадками: с натягом под колеса и 
плотный под подшипники. При монтаже колеса легко проходят 
участки подшипников. 
Для соосного редуктора (рис. 3.13) характерно наличие 
двух коротких валов с хвостовиками – ведущего и тихоходного, 
которые одним концом опираются на подшипники, установлен-
ные на опоре  (перемычке), расположенной внутри корпуса ре-
дуктора. 
В связи с этим ширину корпуса соосного редуктора можно 
установить только после того, как будут определены параметры 
подшипников и конструкция опоры. 
 
П.19.Определить диаметры участков промежуточного 
вала (развернутая схема), если Т2 = 960 Н·м. 
Диаметры участков (рис. 3.12): 









-под подшипником  dП = 0,9 dК =0,9 · 60 = 55 мм (кратное5); 
- бурт  dБ =  dК + 3t  = 60 + 3 ·4,2 = 72,6 → ГОСТ (табл. 3.2) → 
75 мм; 
где· t = 4,2 мм (рис. 3.7,а); 
- заплечик подшипника средней серии (табл. 3.4) dС =  d3 = f(dП) = 
f(55) → dС = 65 мм.  
 
П.20 . Определить диаметры участков валов соосного ре-
дуктора (рис. 3.13), вращающие моменты на валах: Т1 = 200 Н·м; 
Т2 = 800 Н·м и Т3 = 2600 Н·м. Диаметр вала электродвигателя 
dэд = 48мм. 

















Рис. 3.13. Соосный редуктор 
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привязываем к валу двигателя dхв = 0,8dэд = 0,8·48 = 38,4 → 
ГОСТ (табл. 3.2) → 40 мм;. 
- под манжету и подшипник (рис. 3.7,б) dМП = dхв + 2,5t =38 + 2,5 
· 3 = 45,5 мм→ 45 мм (кратное5), 
где t = 3 мм (рис. 3.7,а); 
- заплечик подшипника средней серии dС =  d3 = f(dМП) → табл. 
3.4 → f(45) →   54 мм; 
 
П.21.Промежуточный вал (расчет по рис. 3.12), диамет-
ры: 










-под подшипник (рис. 3.12)  dП = 0,9 dК =0,9 · 56 = 50,4 → 50 мм 
(кратное5); 
- бурта  dБ =  dК + 3t  = 56 + 3 ·4,2 = 68,6 → ГОСТ (табл. 3.2) → 
71 мм; 
где· t = 4,2 мм (рис. 3.7,а); 
- заплечик подшипника средней серии dС =  d3 = f(dП) = f(50) → 
табл. 3.4 → dС = 60 мм.  
 
П.22. Тихоходный вал (расчет по рис. 3.10), диаметры: 











- под манжету и подшипник dМП = dхв + 2,5t =75 + 2,5 · 5 = 87,5 
мм→ 90 мм (кратное5), 
где t = 5 мм (рис. 3.7,б); 
- под колесо dК = 1,1dМП = 1,1 · 90 = 99 мм → ГОСТ (табл. 3,2) → 
100 мм;; 
- бурт dБ =  dК + 3t = 100 + 3 ·5,8 = 117,4 → ГОСТ (табл. 3.2) → 
dК  = 120 мм; 
- заплечик подшипника легкой серии dС =  d2 =  f(90) → табл . 3.4 














П.23. Определить диаметры участков валов редуктора с 
раздвоенной быстроходной ступенью при: Т1 = 180 Н·м; Т2 = 770 
Н·м, Т3 = 3200 Н·м, диаметр вала электродвигателя dэд = 42 мм. 


















хв  dхв = 36 мм; 
- манжеты и подшипника (рис.3.7,б) dМП = dхв + 2,5t =36 + 2,5 · 
2,5 = 42,2 мм→ 45 мм (кратное5). 
где t = 2,5 мм (рис. 3.7,а); 
- заплечик подшипника средней серии dС =  d3 = f(dМП) →                   
→ табл. 3.4 → f(45) →   54 мм; 
Промежуточный вал диаметры (dК = dП = dКП): 












Тихоходный вал (см. рис.3.10) 
 
3.3.6. Одноступенчатый редуктор 
 
Является наиболее простым по конструкции. Включает два 
редукторных узла, валы которых выполнены с хвостовиками. На 
рис. 3.15 изображены конструкции узлов, (без крышек подшип-
ников), размерные линии диаметров участков валов и формулы 
для вычисления диаметров. 
Начальная стадия компоновки – изображение зубчатых ко-
лес, внутренних контуров корпуса редуктора, а ширину фланцев 
и длину отверстий под подшипники выполняются согласно раз-
делу 3.2. 
Расчет диаметров участков валов выполняется по варианту 
2 – диаметр манжеты и внутреннего кольца подшипника не рав-
ны dМ < dП, что несколько увеличивает диаметры остальных уча-
стков валов. Возможен расчет и по варианту 1, что несколько уп-

















dМ  =  dхв + 2,5t (рис. 
3.7,б) → табл. 3.3  
dП = dМ + (3…5) мм →  
кратное 5 
dК = 1,1dП → ГОСТ 
(табл. 3.2) 
dБТ = dК + 3t (рис. 
3.7,а) → ГОСТ 
(табл. 3.2) 














Далее – по рис. 3.8 
Диаметры: 
dхв - хвостовика 
dМ -под манжету 
dП – под подшипник 
dэд – диаметр вала 
электродвигателя 
dС – свободный размер 
(заплечик подшипника) 
dМП – под манжету и 
подшипник 
 
Рис. 3.15. Редуктор одноступенчатый 
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П.24. Определить диаметры участокв валов одноступен-
чатого редуктора (рис. 3.15) при Т1 = 190 Н·м, Т2 = 1100 Н·м, 
диаметр вала электродвигателя dэд = 48 мм. 

















хв >=-=-= → привязываем к ва-
лу двигателя dхв = 0,8dэд = 0,8·48 = 38,4 → ГОСТ (табл. 3.2) → 38 
мм. 
Далее – по рис. 3.9. 
 
Тихоходный вал, диаметры (рис. 3.11): 










- под манжету (рис. 3.7,б) dМ = dхв + 2,5t = 60 + 2,5 · 4,2 = 70,5 
→ табл. 3.3 →  70 мм, 
- под  подшипник dП = dМ + 5 мм = 60 + 5 = 65 (кратное 5); 
- под колесо dК = 1,1dП = 1,1 · 65 = 71,5 мм → ГОСТ (табл. 3,2) 
→ 75 мм;; 
- бурт (сторона колеса) dБ =  dК + 3t = 75 + 3 ·5 = 90 → ГОСТ 
(табл. 3.2), 
где t = 5 мм (рис. 3.7,а) 
- заплечик подшипника средней серии dС =  d2 =  f(dП) → 




3.4.1. Общие положения 
 
Подшипники качения в настоящее время являются основ-
ным видом опор большинства типов машин. Первые подшипники 
с кольцами и телами качения появились в 1774 г., хотя замена 
трения скольжения качением осуществлялась задолго до новой 
эры. Широкое распространение они получили после того, как 
француз Сюрпрей в 1869 году установил шарикоподшипники на 
велосипед. 
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В настоящее время мировое производство подшипников 
исчисляется миллиардами в год размерами, от миниатюрных диа-
метром 1,0 мм, до особо тяжелых диаметром 12 м. 
Подшипник (рис. 3.16) включает в 
себя наружное 1 и внутреннее 2 кольца с 
дорожками качения, которые 
установлены соответственно в корпусе и 
на валу оси. Для снижения трения, тела 
качения 3 разделены между собой 
сепаратором 4 (лат. separator - 
отделитель)и перекатываются по дорож-
кам. Существуют такие конструкции, у 
которых отсутствует одно или оба 
кольца или сепаратор. 
Материалами подшипниковых колец и тел качения служат 
в основном специальные стали ШХ15, ШХ15ГС, ШХ6, ШХ9, 
ШХ20СГ с содержанием углерода 1…1,1%, хрома – 1,3…1,65%. 
Твердость после термообработки (закалка - 800ºС, отпуск – 
150…250ºС) составляет HRC 65…60. 
По форме тел качения и характеру воспринимаемой нагруз-
ки подшипники в технической литературе подразделяются на 10 
типов, однако их в настоящее время  одиннадцать. 
В 1995 году шведской фирмой SKF разработан подшипник 
с тороидальным роликом (лат. torus - выпуклость), который со-
вмещает несколько функций. Поверхность ролика образована 




Рис. 3.17. Тороидальный подшипник 
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Тороидальные подшипники типа CARBТМ (compact Aligning 
Rollen Bearing) представляет собой компактный самоустанавли-
вающийся роликоподшипник, разработанный и запатентованный 
фирмой SKF. 
В этом подшипнике совмещены основные функциональные 
свойства трех типов подшипников качения: 
- цилиндрических (возможность относительного смещения 
колец Δ); 
- игольчатых (сравнительно небольшое поперечное рабочее 
сечение Н); 
- сферических (высокая радиальная грузоподъемность и 
компенсация перекосов больше, чем цилиндрические роликовые 
подшипники (хотя последние и не предназначены для этого), 
компенсацию осевых смещений колец относительно друг друга в 
100 раз больше, чем сферические роликовые подшипники. При 
этом их грузоподъемность на  30 % выше, чем у любых других 
подшипников при тех же габаритах. 
Применение позволяет, по данным изготовителя, обеспечи-
вать компенсацию перекосов и осевых смещений одновременно, 
уменьшить вибрацию и шум, примерно в 5 раз снизить потери на 
трение и нагрев, увеличить скорость и долговечность. Кроме того 
уменьшаются затраты на смазочные материалы и потребление 
энергии. 
 
 3.4.2. Маркировка (нем. markieren – отмечать знаком) ус-





Всего 8 цифр (могут быть еще буквенные обозначения): 
- первая и вторая (читается справа налево) умноженная на 
5 – постоянное число d → диаметр отверстия (рис. 3.16); 
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- третья и седьмая – серии подшипника по его диаметру D 
и ширина В, ширина и наружный диаметр при d = const; приме-
нение различных серий изменяют габариты, массу,  грузоподъ-




Рис. 3.18. Серии подшипников 
 
- четвертая цифра – тип, в цилиндрических редукторах 
общего назначения применяются в основном следующие типы 
подшипников (рис. 3.19): 
а) шариковые радиальные однорядные; 
б) радиальный роликовый с короткими цилиндрическими; 
в) шариковый радиально-упорный; 




Рис. 3.19. Подшипники цилиндрических редукторов 
 
- класс точности – нормальный «0» - не наносится, 2 – 
сверхпроцезионный (стоимость в 10 раз выше). 
Если после четвертой цифры следуют нули (базовая конст-
рукция подшипника), то они опускаются. Тогда маркировка (но-
мер подшипника) выглядит, например: 
7208 – роликовый конический, однорядный, легкой серии; 
208 – шариковый радиальный однорядный легкой серии 
(четвертая цифра и остальные – «0»); 





3.4.3. Выбор и установка подшипников 
 
При проектировании цилиндрических редукторов нужно 
иметь ввиду следующее. 
1. Подавляющая часть выпускаемых цилиндрических ре-
дукторов общего назначения имеют косозубые передачи с угла-
ми наклона β = 8º06'34'', 11º28'40'' , 16º15'37'' , лишь некоторые,  
например вертикальные крановые типа ВК оборудованы прямо-
зубыми передачами, чаще в  тихоходной ступени. 
2. Применяемые на этих редукторах подшипники, как пра-
вило, радиально-упорные, большей частью роликовые кониче-
ские типа 7000. 
3. Смазка подшипников редукторов осуществляется кар-
терным маслом, которое должно меняться согласно заводским ТУ 
с периодичностью три и шесть месяцев. 
4. Раздельная смазка, т.е использование консистентной 
для подшипников с установкой маслоудерживающих колец в ци-
линдрических редукторах почти не применяется. Это связано со 
значительным ростом времени и трудоемкости обслуживания при 
замене смазки и малым сроком службы подшипников. 
Здесь необходимо снять крышки, удалить затвердевшую 
смазку, (промыть подшипник), что практически невыполнимо, 
заправить свежую смазку и установить на место крышки. Кроме 
того, съем сквозных крышек на валах с хвостовиками представ-
ляет значительные трудности. К тому же консистентные смазки в 
большей степени изменяют свою вязкость, окисляются и часто 
затвердевают. 
Считается, что при смазке подшипников картерным мас-
лом, продукты износа зубчатых передач могут изнашивать под-
шипники. Однако, как показывает практика, при смене масла 




Подшипники качения не конструируют, а подбирают в за-
висимости от направления и величины воспринимаемой нагруз-
ки, режима работы, скорости вращения одного из колец, условия 
смазки и температуры. На подшипник могут действовать сле-
дующие силы (рис. 3.20) Frп – радиальная, Faп – осевая, которая 
определяется с учетом составляющей S радиальной нагрузки. 
При действии только радиальной силы, например в прямозубых 
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цилиндрических колесах, ременных и цепных передачах можно 
применять наиболее распространенный и недорогой радиальный 
шариковый радиальный однорядный подшипник. 
 
 
Рис. 3.20. Силы, действующие 
в радиально-упорном  
подшипнике 
 
Можно рекомендовать следующее: если Faп / Frп < 0,2, то  
для сравнительно небольшом сроке службы (< 10· 103 час) уста-
навливать подшипники типа 0000, которые не требуют регули-
ровки. Пря тяжелых, в том числе ударных нагрузках и FАП =0, 
рекомендуется, устанавливать сферические 1000, 3000 или роли-
ковые 2000. 
Для цилиндрических косозубых колес и других передач 
при Faп / Frп > 0,2 следует применять на валах радиально-
упорные шариковые или конические роликоподшипники типов 




Рис. 3.21. Плавающий вал 
 
Если зубчатые передачи изготавливаются шевронными или 
с раздвоенными силовыми потоками, то один вал, обычно быст-
роходный, выполняется плавающим с самоустановкой вдоль оси 
для выравнивания осевых сил между двумя цилиндрическими 
роликами типов 2000 или 32000, которые обеспечивают осевое 
перемещение вала (рис. 3.21). При этом обязательна фиксация 
колец подшипника, которая обычно осуществляется пружинными 
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кольцами, устанавливаемыми в канавки, выполненные на валу и в 
отверстия. 
На одном диаметре вала в зависимости от нагрузки можно 
применять подшипники различных серий. 
Рекомендуется устанавливать на тихоходном валу подшип-
ники легкой серии, на промежуточном – средней, а на ведущем 
– средней или тяжелой. Окончательное решение по выбору под-
шипников принимается после их проверочного расчета. 
В учебной литературе нет четких рекомендаций условий 
применения консистентной смазки подшипников. Например в 
[4] это считается необходимым при окружной скорости колеса 
тихоходной ступени двухступенчатого редуктора v < 2 м/с, а при 
v > 1 м/с следует погружать в масло колеса обеих ступеней. 
В работе [5] раздельная смазка рекомендуется уже при v < 4 
м/с, а в [6] условие применения записано неравенством: 
dn < 300000, (d – диаметр внутреннего кольца подшипника, 
мм; n – частота вращения, мин-1), что это нереально.  
Ранее (в предисловии) показано, что заводы выпускают од-
но-двухступенчатые цилиндрические редукторы с радиально-
упорными роликоконическими подшипниками типа 7000, кото-
рые смазываются картерным маслом. 
 Это позволяет обеспечить продолжительную и надежную 
работу редукторов, и этим следует руководствоваться при проек-
тировании. 
В учебных целях ниже приводится (для сведения) порядок 







= → густая смазка, (3.6) 
где da – диаметр окружности выступов колеса, мм; 
n – частота вращения колеса, мин-1. 
Установка подшипников при густой смазке: 
1) наметить в отверстии бобышки место воротника, выста-
вив его за внутреннюю стенку редуктора на 2…5 мм; 
2) установить подшипник; 
3) на промежуточном и тихоходном валах по месту распо-
ложить также распорные кольца. 
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Рис. 3.23. Конструкция и установка  
маслоудерживающего кольца (воротника) 
 
В полость подшипника закладывается консистентная смаз-
ка (на 2/3 объема), а для ее удержания и предотвращения попада-
ния масла из картера на валу перед подшипником у начала отвер-
стия устанавливается маслоудерживающее кольцо (воротник) – 
рис. 3.22, 3.23. 
 
3.4.4. Изображение подшипников, таблицы 
 
В настоящем разделе приведены материалы из каталога на 
подшипники, которые применяются в рассматриваемых цилинд-
рических редукторах. 
Изображение подшипников на чертеже и параметры наи-
более распространенных типов подшипников в одно-
двухступенчатых редукторах приведены в табл. 3.5…3.10. Под-
шипники, установленные на одном валу редуктора, принимаются, 
как правило, одинаковыми. 
Из каталога выписываются их характеристики: геометриче-
ские параметры d×D×B (диаметр внутреннего и наружного ко-
лец, ширина); С и С0 – динамическая и статическая грузоподъем-
ность. 
Контуры выбранных подшипников наносятся (на примере 
развернутого двухступенчатого редуктора) на соответствующие 
участки валов предыдущего этапа компоновки методом наслое-
ния (рис. 3.22). При этом обозначается отверстие в бобышке кор-
пуса редуктора, равное D, а подшипник смещается от внутренней 





Основные соотношения для изображения подшипников 
 
 
Типы 0000 и 6000: Dw = 0,6H; S = 0,3H; H = 0,5(D-d). 
1000: Dw = 0,5H; S = 0,35H; H = 0,5(D-d); Rc = 0,45D; 
2000: Dw = 0,5H; S = 0,3H; H = 0,5(D-d); Rc = 0,45D; lp = 0,36B; 









(по ГОСТ 8338-75) 
C C0 Условное 
обозначение d D B r кН m, кг 
Особо легкая серия 
105 25 47 12 1 11,2 5,6 0,080 
106 30 55 13 1,5 13,3 6,8 0,12 
107 35 62 14 1,5 15,9 8,5 0,16 
108 40 68 15 1,5 16,8 9,3 0,19 
109 45 75 16 1,5 21,2 12,2 0,25 
110 50 80 16 1,5 21,6 13,2 0,25 
111 55 90 18 2 28,1 17,0 0,39 
112 60 95 18 2 29,6 18,3 0,40 
113 65 100 18 2 30,7 19,6 0,45 
114 70 110 20 2 37,7 24,5 0,60 
115 75 115 20 2 39,7 26,0 0,66 
116 80 125 22 2 47,7 31,5 0,85 
117 85 130 22 2 49,4 33,5 0,91 
118 90 140 24 2,5 57,2 39,0 1,20 
119 95 145 24 2,5 60,5 41,5 1,60 
120 100 150 24 2,5 60,5 41,5 1,60 
121 105 160 26 3 72,8 51,0 1,80 
122 110 170 28 3 81,9 57,0 2,00 
124 120 180 28 3 85,0 61,0 2,05 
126 130 200 33 3 106,0 87,0 3,70 












Продолжение табл. 3.6 
C C0 Условное 
обозначение d D B r кН m, кг 
Легкая серия 
206 30 62 16 1,5 19,5 10,0 0,20 
207 35 72 17 2 25,5 13,7 0,59 
208 40 80 18 2 32,0 17,8 0,36 
209 45 85 19 2 33,2 18,6 0,41 
209А 45 85 19 2 36,4 20,1 0,41 
210 50 90 20 2 35,1 19,8 0,47 
211 55 100 21 2,5 43,6 25,0 0,60 
212 60 110 22 2,5 52,0 31,0 0,80 
213 65 120 23 2,5 56,0 34,0 0,98 
214 70 125 24 2,5 61,8 37,5 1,08 
215 75 130 25 2,5 66,3 41,0 1,18 
216 80 140 26 3 70,2 45,0 1,40 
217 85 150 28 3 83,2 53,0 1,80 
217А 85 150 28 3 89,5 56,5 1,80 
218 90 160 30 3 95,6 62,0 2,20 
219 95 170 32 3,5 108,0 69,5 2,70 
219А 95 170 32 3,5 115,0 74,0 2,70 
220 100 180 34 3,5 124,0 79,0 3,20 
221 105 190 36 3,5 133,0 90,0 3,60 
222 110 200 38 3,5 146,0 100,0 4,50 
224 120 215 40 3,5 156,0 112,0 5,20 
226 130 230 40 4 156,0 112,0 7,72 
228 140 250 42 4 165,0 122,0 9,80 
230 150 270 45 4 189,0 150,0 12,3 
232 160 290 48 4 200,0 165,0 15,0 
234 170 310 52 5 240,0 209,0 15,0 
236 180 320 52 5 229,0 196,0 16,0 
238 190 340 55 5 255,0 232,0 23,3 
244 200 400 65 5 296,0 290,0 32,4 
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Продолжение табл. 3.6 
C C0 Условное 
обозначение d D B r кН m, кг 
Средняя серия 
303 17 47 14 1,5 13,5 6,65 0,11 
304 20 52 15 2 15,9 7,8 0,14 
305 25 62 17 2 22,5 11,4 0,23 
306 30 72 19 2 28,1 14,6 0,34 
307 35 80 21 2,5 33,2 18,0 0,44 
308 40 90 23 2,5 41,0 22,4 0,63 
309 45 100 25 2,5 52,7 30,0 0,83 
310 50 110 27 3 61,8 36,0 1,08 
311 55 120 29 3 71,5 41,5 1,35 
312 60 130 31 3,5 81,9 48,0 1,70 
313 65 140 33 3,5 92,3 56,0 2,11 
314 70 150 35 3,5 104,0 63,0 2,60 
315 75 160 37 3,5 112,0 72,5 3,10 
316 80 170 39 3,5 124,0 80,0 3,60 
316К5 80 170 39 3,5 130,0 89,0 3,70 
317 85 180 41 4 133,0 90,0 4,30 
318 90 190 43 4 143,0 99,0 5,10 
319 95 200 45 4 153,0 110,0 5,70 
319К5 95 200 45 4 161,0 120,0 5,80 
320 100 215 47 4 174,0 132,0 7,0 
321 105 225 49 4 182,0 143,0 8,20 
322 110 240 50 4 203,0 166,0 9,80 
324 120 260 55 4 217,0 180,0 12,3 
326 130 280 58 5 229,0 193,0 15,2 













Подшипники роликовые с ко-
роткими цилиндрическими ро-
ликами (ГОСТ 8328-75) 
C C0 Условное 
обозначение d D B r кН 
Легкая узкая серия 
32206 А 30 62 16 1,5 38 19 
32207 А 35 72 17 2 48 26,5 
32208 А 40 80 18 2 53,9 29,5 
32209 А 45 85 19 2 60,5 35 
32210 А 50 90 20 2 64,4 37,5 
32211 А 55 100 21 2,5 84,2 49 
32212 А 60 110 22 2,5 93,5 53,5 
32213 А 65 120 23 2,5 106 66,5 
32214 А 70 125 24 2,5 119 71 
32215 А 75 130 25 2,5 130 81,5 
32216 А 80 140 26 3 138 87 
32217 А 85 150 28 3 165 108 
32218 А 90 160 38 3,5 183 120 
32220 А 100 180 34 3,5 251 170 
32222 А 110 200 30 3 292 200 
32224 А 120 215 40 3,5 341 228 




Подшипники роликовые радиальные с короткими  
цилиндрическими роликами (ГОСТ 8328-75) 
 
C C0 Условное 
обозначение d D B r кН 
Средняя узкая серия 
2305 25 62 17 2 28 15 
2306 30 72 19 2 36 20 
2307 35 80 21 2,5 44 27 
2308 40 90 23 2,5 56 32 
2309 45 100 25 2,5 72 41 
2310 50 110 27 3 88 52 
2311 55 120 29 3 102 67 
2312 60 130 31 3,5 123 76 
2313 65 140 33 3,5 138 85 
2314 70 150 35 3,5 151 102 
23115 75 160 37 3,5 183 125 
2316 80 170 39 3,5 190 125 
2317 85 180 41 4 212 146 
2318 90 190 43 4 242 160 
2319 95 200 45 4 264 190 















Подшипники шариковые радиально-упорные одноряд-
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Статическая P0 = Fr 
P = 0,5Fr + 0,47Fa. 
при Р<Fr принимают  




C C0 Условное 
обозначение d D B r кН m, кг 
Легкая узкая серия α = 120 
36206 30 62 16 1,5 22,0 12,0 0,19 
36207 35 72 17 2 30,8 17,8 0,27 
36208 40 80 18 2 38,9 23,2 0,37 
36209 45 85 19 2 41,2 25,1 0,42 
36210 50 90 20 2 43,2 27,0 0,47 
36211 55 100 21 2,5 58,4 34,2 0,58 
36212 60 110 22 2,5 61,5 39,3 0,77 
36214 70 125 24 2,5 80,2 54,8 1,10 
36216 80 140 26 3 93,6 65,0 1,44 
36217 85 150 28 3 101,0 70,8 1,80 
36218 90 160 30 3 118,0 83,0 2,20 
36219 95 170 32 3,5 134,0 95,0 2,63 
36234 170 310 52 3 325,0 327,0 16,5 
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Продолжение табл. 3.8 
 
Условное 
обозначение d D B r C C0 
Особо легкая серия α = 26º 
46106 30 55 13 1,5 14,5 7,88 
46108 40 68 15 1,5 18,9 11,1 
46109 45 75 16 1,5 22,5 13,4 
46111 55 90 18 2 32,6 21,1 
46112 60 95 18 2 37,4 24,5 
46114 70 110 20 2 46,1 31,7 
46115 75 115 20 2 47,3 33,4 
46116 80 125 22 2 56,0 40,1 
46117 85 130 22 2 57,4 42,1 
46118 90 140 24 2,5 63,5 47,2 
46120 100 150 24 2,5 71,5 55,1 
46122 110 170 28 3 96,3 73,5 
46124 120 180 28 3 101,0 80,8 
46126 130 200 33 3 127,0 103,0 
46130 150 225 35 3,5 144,0 120,0 
46132 160 240 38 3,5 162,0 137,0 
 
Легкая узкая серия α = 26º 
46206 30 62 16 1,5 21,9 12, 
46207 35 72 17 2 29, 16,4 
46208 40 80 18 2 36,8 21,3 
46209 45 85 19 2 37,7 23,1 
46210 50 90 20 2 40,6 24,9 
46211 55 100 21 2,5 50,3 31,5 
46212 60 110 22 2,5 60,8 38,8 
46213 65 120 23 2,5 69,4 45,9 
46215 75 130 25 2,5 78,4 53,8 
46216 80 140 26 3 87,9 60, 
46217 85 150 28 3 94,4 65,1 
46218 90 160 30 3 111, 76,2 
46220 100 180 34 3,5 148, 107, 
46222 110 200 38 3,5 174, 135, 
46224 120 215 40 3,5 188, 150, 
46226 130 230 40 4 193, 153, 






Подшипники роликовые конические однорядные  





P = VFr  при  Fa /(VFr) ≤ e, 
P = 0,4VFr + YFaП   
при Fa / (VFr) > e; 
 
статическая: 
P0 = Fr, P0 = 0,5Fr + Y0Fa. 
При P0 < Fr принимают  P0 = Fr 
Y = 0,4ctgα, Y0 = 0,22ctgα 




C C0 Условное 
обозначение d D B r кН 
Легкая серия α = 12…180 
e Y 
7208 40 80 20 2,0 46,5 32,5 0,38 1,56 
7209 45 85 19 2,0 50 33 0,41 1,45 
7210 50 90 21 2,0 56 40 0,37 1,60 
7211 55 100 21 2,5 65 46 0,41 1,46 
7212 60 110 23 2,5 78 58 0,35 1,71 
7214 70 125 26 2,5 96 82 0,37 1,62 
7215 75 130 26 2,5 107 84 0,39 1,55 
7216 80 140 26 3,0 112 85,2 0,42 1,43 
7217 85 150 28 3,0 130 109 0,43 1,38 
7218 90 160 31 3,0 158 125 0,38 1,56 
7219 95 170 32 3,5 168 131 0,41 1,48 
7220 100 180 34 3,5 185 146 0,40 1,49 
7224 120 215 41 3,5 270 237 0,39 1,55 




Продолжение табл. 3.9 
 
α = 12÷16º 
 
C C0 Условное 
обозначение d D B r кН e Y 
Легкая широкая серия 
7508 40 80 23,5 2,0 56 44 0,38 1,57 
7509 45 85 23,5 2,0 60 46 0,42 1,44 
7510 50 90 23,5 2,0 62 54 0,42 1,43 
7511 55 100 25 2,5 80 61 0,36 1,67 
7512 60 110 28 2,5 94 75 0,39 1,53 
7513 65 120 31 2,5 119 98 0,37 1,62 
7514 70 125 31 2,5 125 101 0,39 1,53 
7515 75 130 31 2,5 130 108 0,41 1,48 
7516 80 140 33 3,0 143 126 0,40 1,49 
7517 85 150 36 3,0 162 141 0,39 1,58 
7518 90 160 40 3,0 190 171 0,39 1,55 
7519 95 170 45,5 3,5 230 225 0,38 1,56 
7520 100 180 46 3,5 250 236 0,41 1,49 
7522 110 200 53 3,5 300 296 0,39 1,55 
7524 120 215 58 3,5 368 379 0,41 1,46 
 
 
α = 10÷14º 
 
C C0 Условное 
обозначение d D B r кН e Y 
Средняя серия 
7306 30 72 19 2,0 43 29,5 0,34 1,78 
7307 35 80 21 2,5 54 38, 0,32 1,38 
7308 40 90 23 2,5 66 47,5 0,28 2,16 
7309 45 100 26 2,5 83 60, 0,28 2,16 
7310 50 110 29 3,0 100 75,5 0,31 1,94 
7311 55 120 29 3,0 107 81,5 0,33 1,80 
7312 60 130 31 3,5 128 96,5 0,30 1,97 
7313 65 140 33 3,5 146 112, 0,30 1,97 
7314 70 150 37 3,5 170 137, 0,31 1,94 
7315 75 160 37 3,5 180 148, 0,33 1,83 
7317 85 180 41 4,0 230 195, 0,31 1,91 
7318 90 190 43 4,0 250 201, 0,32 1,8 
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Продолжение табл. 3.9 
 




C C0 Условное 
обозначение d D B r кН e Y 
Средняя широкая серия, α = 11÷13º 
7605А 25 62 24 2,0 56 44 0,3 2,0 
7606А 30 72 27 2,0 72 55 0,31 1,9 
7607А 35 80 31 2,5 88 73 0,31 1,9 
7608А 40 90 33 2,5 110 85 0,35 1,7 
7609А 45 100 36 2,5 132 113 0,35 1,7 
7610А 50 110 40 3,0 161 135 0,35 1,7 
7611А 55 120 43 3,0 187 153 0,35 1,7 
7612А 60 130 46 3,5 216 178 0,35 1,7 
7613А 65 140 48 3,5 346 220 0,35 1,7 
7614А 70 150 51 3,5 279 232 0,35 1,7 
7616А 80 170 58 3,5 370 320 0,35 1,7 
7618А 90 190 64 4,0 429 375 0,35 1,7 
7620А 100 215 73 4,0 539 450 0,35 1,7 
7622А 110 240 80 4,0 660 600 0,35 1,7 
7624А 120 260 86 4,0 748 700 0,35 1,7 
Средняя широкая серия, α = 11÷15º 
7606 30 72 29,0 2,0 63 51 0,32 1,88 
7607 35 80 31,0 2,5 76 61 0,30 2,03 
7608 40 90 33,0 2,5 90 67 0,30 2,03 
7609 45 100 36,0 2,5 114 90 0,29 2,06 
7611 55 120 44,5 3,0 160 140 0,32 1,85 
7612 60 130 47,5 3,5 186 157 0,30 1,97 
7613 65 140 48,0 3,5 210 168 0,33 1,83 
7614 70 150 51,0 3,5 240 186 0,35 1,71 
7615 75 160 55,0 3,5 280 235 0,30 1,99 
7616 80 170 59,5 3,5 310 290 0,32 1,89 
7618 90 190 6,5 4,0 370 365 0,30 1,99 
7620 100 215 73,0 4,0 460 460 0,31 1,91 
7622 110 240 80,0 4,0 520 505 0,33 1,82 
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Продолжение табл. 3.9 
 




C C0 Условное 
обозначение d D B r кН e Y 
Особо легкая серия, α = 11÷15º 
2007106 30 55 16 1,5 27 19 0,24 2,50 
2007107 35 62 17 1,5 32 23 0,27 2,21 
2007108 40 68 18 1,5 40 28 0,33 1,84 
2007109 45 75 19 1,5 44 34 0,30 1,99 
2007111 55 90 22 2,0 57 45 0,33 1,80 
2007113 65 100 22 2,0 61 64 0,38 1,59 
2007114 70 110 24 2,0 77 71 0,28 2,11 
2007115 75 115 24 2,0 78 75 0,30 1,99 
2007116 80 125 27 2,0 102 93 0,34 1,77 
2007118 90 140 30 2,5 128 111 0,34 1,76 
2007119 95 145 30 2,5 130 115 0,36 1,69 
2007120 100 150 30 2,5 132 120 0,37 1,62 
2007122 110 170 36 3,0 171 166 0,35 1,73 
2007124 120 180 36 3,0 180 180 0,37 1,62 
2007128 140 210 42 3,0 245 247 0,37 1,62 
2007132 260 240 48 3,5 320 351 0,37 1,62 
2007136 180 280 60 3,5 480 484 0,28 2,16 
2007138 190 290 60 3,5 490 519 0,29 2,06 
2007140 00 310 66 3,5 560 617 0,38 1,59 
2007144 220 340 72 4,0 670 716 0,35 1,73 
2007148 240 360 72 4,0 690 793 0,31 1,89 
2007152 260 400 82 5,0 880 1000 0,30 2,03 
2007156 280 420 82 5,0 900 1040 0,37 1,62 
2007160 300 460 95 5,0 990 1290 0,31 1,94 











Тороидальные подшипники  
качения CARBTM фирмы SKF 







30 55 45 117 180 3000 0,53 C 6006 V 
30 62 20 56,4 58,5 10000 0,28 C 2206 TN9 
30 62 20 67,3 71,0 6000 0,29 C 2206 V 
35 72 23 72,5 80,0 8500 0,46 C 2207 TN9 
35 72 23 82,2 96,5 5000 0,46 C 2207 V 
40 80 23 78,2 86,5 7500 0,53 C 2208 TN9 
40 80 23 89,7 104 4500 0,54 C 2208 V 
40 62 22 67,3 100 4300 0,26 C 4908 V 
45 85 23 81,7 93,0 7000 0,58 C 2209 TN9 
45 85 23 92 110 4300 0,59 C2209 V 
50 90 23 84,5 100 6300 0,62 C 2210 TN9 
50 90 23 97,8 122 3800 0,63 C 2210 V 
50 80 30 99,5 140   C 4010 TN9 
50 72 22 75,3 125 3600 0,31 C 4910 V 
50 72 40 120 224 2200 0,58 C 6910 V 
55 100 25 101 114 6000 0,83 C 2211 TN9 
55 100 25 113 134 3600 0,83 C 2211 V 
60 110 28 124 156 5300 1,16 C 2212 TN9 
60 110 28 144 190 3000 1,18 C 2212 V 
60 85 45 164 325 1900 0,9 C 6912 V 
65 120 31 158 180 4800 1,48 C 2213 TN9 
65 120 31 179 216 2800 1,51 C 2213 V 
70 125 31 164 195   C 2214 TN9 
70 125 31 184 228   C 2214 V 




Продолжение табл. 3.10 
 





75 130 31 168 208 4500 1,66 С 2215 
75 130 31 191 240 2600 1,7 С 2215 V 
75 160 55 374 465 3200 5,5 C 2315 
75 105 40 176 325 1900 1,15 C 5915V 
75 105 54 176 325   C 6915 V/VE240 
80 140 33 191 250 4000 2,11 C 2216V 
80 140 33 222 305 2400 2,16 C 2216 V 
85 150 36 239 320 3800 2,75 C 2217 
85 180 60 466 600 2800 7,62 C 2317 
90 160 40 282 380 3400 3,45 C 2218 
90 190 64 535 695 2600 8,91 C 2318 
90 125 46 176 325   C 5918 V/VE240 
95 200 67 564 750   C 2319 
100 180 46 357 465 3200 5,05 C 2220 
100 215 73 702 880 2400 1,3 C 2320 
100 170 65 414 655   BSC 2034 V*) 
100 165 42 414 655   C 3120 V 
100 165 65 414 655   C 4120 V/VE240 
100 150 67 449 865   C 5020 V 
110 200 53 460 620 2800 7,25 C 2222 
110 180 69 575 100   C 4122 V 
120 180 46 374 640   C 3024 
120 215 76 644 980 2200 1,22 C 32224 
120 180 60 460 880 1700 5,05 C 4024 V 
120 180 60 174 640 1700 5,07 C 4024 V/VE240 
130 200 69 621 112 1200 8,45 C 4026 V 
130 230 64 644 930   C 2226 
130 280 93 845 122   C 2326 
140 250 68 725 106 2200 1,46 C 2228 
140 210 69 656 122 1100 8,64 C 40288 V 
150 270 73 845 122 2200 1,84 C 2230 





3.4.5. Крышки подшипников 
 
Служат не только для герметизации отверстий, но и для 
фиксации наружных колец подшипников в осевом направлении, а 
также регулировки зазоров в радиально-упорных подшипниках. 
 Крышки изготавливаются глухими для промежуточных ва-
лов и сквозными  для валов с хвостовиками – ведущего и тихо-
ходного. По способу крепления к корпусу редуктора они могут 
быть привертными, т.е. на винтах, и закладными (рис. 3.25). 
Изготавливают крышки литыми из чугуна СЧ 15 или из стали Ст 
3 (поковка, лист), крупные отливаются из стали 35Л. 
Основные параметры крышек (табл. 3.11) привязаны к 
диаметру отверстия в корпусе редуктора, т.е., как правило, к 




Рис. 3.25. Закладные крышки:  
а – глухая; б – сквозная 
 
 
Закладные крышки (рис.3.25) могут устанавливаться толь-
ко в разъемных корпусах редукторов. Они менее трудоемки в из-
готовлении и монтаже, так как нет необходимости в крепежных 
винтах и отверстиях для них в крышке, а также в резьбовых гнез-
дах в корпусе. Однако они требуют точного изготовления для 
предотвращения протечек масла через них, что неустранимо. 
Приветные крышки (рис. 3.26) выполняются с уплотни-
тельными элементами (сальники, манжеты, лабиринты и др). В 
настоящее время наиболее распространены манжетные уплотне-
ния. 
Цилиндрическая поверхность крышки, контактирующая с 
отверстием под подшипник, фланец и гнездо для манжеты долж-
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s – толщина наружного кольца подшипника 
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Рис. 3.26. Привертные крышки: 
а – глухая; б - сквозная 
 
Вместо манжеты может устанавливаться пружинная шайба 
(натяг 0,5 мм) (рис. 3.27), которая зажимается крышкой или гай-




Рис. 3.27. Уплотняющие шайбы 
 
Сквозная крышка конструируется в таком порядке: 
1) по диаметру отверстия D (табл. 3.11) принимаются раз-
меры: Dф; Dотв; δ1; d1; dМ и изображаются наружные контуры 
крышки; 
2) в соответствии с диаметром вала dМ по табл. 3.3 прини-
мается манжета с наружным DМ и шириной h; 
3) от наружного торца сквозной крышки отмечается шири-
на перемычки ≈ 0,3h; 
4) обозначается выточка под манжету диаметром DМ и ши-
риной h; 
5) обозначается центрирующий поясок крышки толщиной 
δ2 (табл. 3.6) длиной (по месту) до контактирования торцом с на-




В некоторых случаях, например при  небольшом межосевом 
расстоянии, фланцы смежных крышек могут перекрывать друг 
друга. Во избежание этого фланца выполняются с лысками (рис. 
3.28). 




Рис. 3.28. Выполнение лысок на фланцах крышек 
 
 
3.4.6.Длины участков валов 
 
После нанесения на компоновку подшипников и крышек 
длины участков валов (кроме хвостовиков) определяется по-
строением по чертежу. Например, длина вала под подшипник ра-
вен его ширине (плюс фаска), или замыканием длины между де-
талями посаженными на вал: расстояние между колесом и под-
шипником замыкается распорной втулкой (рис. 3.29). 
При разработке рабочих чертежей линейные размеры валов 
измеряются по чертежу и согласуются со стандартом. 
Длина хвостовиков валов принимаются по длине полу-
муфты: на ведущем – МУВП, на тихоходном чаще М3, которые 
принимаются из табл.3.12 и 3.13 по передаваемому моменту и 
диаметру вала dхв и согласуются с ГОСТ (табл. 3.14…3.16). 
Для муфт МУВП необходимо обеспечить замену пальцев 
(табл. 3.12), а для М3 - смещение зубчатой обоймы для центровки 
валов по зубчатым втулкам (табл. 3.13). 
С этой целью заплечик хвостовика удаляется от крышки 
подшипника на величину m, численные значения которого в за-









Для муфт МУВП m ≈ 20 мм или по табл.3.12, 
Для муфт МЗ m → по табл. 3.13 
 
 











Тип I, мм Тип II, мм 
1 2 1 2 d,мм Т, Н·м 
D, 
мм m l m l m l m l 
25;30 125 120 12 60 5 42 29 80 11 58 
32;35;36;38 250 140 8 80 16 58 26 100 4 78 
40;42;45;48 500 710 
170 
190 22 110 14 82 37 125 11 99 
50;55;56 1000 220 22 110 17 82 – – – – 
60;63;65;70 2000 250 34 140 9 105 9 105 18 128 
 
 
Обозначение: Муфта упругая втулочно-пальцевая 250-40-I-
1 (250 Н·м – передаваемый момент, d = 40 мм – диаметр отвер-



















Н·м d dK 
D l lK m 
1 7100 40 38 170 55 55 12 
2 14000 50 55 185 70 80 12 
3 31500 60 65 220 85 80 18 
4 56000 75 75 250 105 105 18 
5 80000 90 95 290 115 130 25 
6 118000 100 110 320 125 - 25 
7 190000 120 120 350 140 165 30 
8 23600 140 150 380 160 180 35 
9 30000 160 110 430 165 185 35 
10 50000 180 195 490 180 200 40 
11 71000 220 - 545 200 - 45 
12 100000 250 - 590 240 - 45 
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валов по СТ СЭВ 537-77 
Исполнение: 
1- длинные; 2 - короткие 
 
Номинальные диаметры d Длина l 
Исполнение Ряд 1-й Ряд 2-й 
r c 
1 2 






















































































































































Нормальные линейные размеры (из ГОСТ 6636-69), мм 
 
Ряды 














































































































































































Продолжение табл. 3.16 
 
Ряды 














































































































































Примечание. Ряд Ra5 следует предпочитать ряду Rа10; ряд 












(из ГОСТ 13942-68) и 
канавки для них 
Канавка Кольцо Диаметр 
вала d d1 B Rнаиб s b l 
30 28,5 4,0 
32 30,2 
34 32,2 





































Пример обозначение: кольца для вала диаметром d=30 мм:  




Пружинные упорные плоские внутренние эксцентриче-




Канавка Кольцо Диаметр 
отверстия 
d d1 B rнаиб s b l 
40 42,5 



































Продолжение табл. 3.18 
 
Канавка Кольцо Диаметр 
отверстия 



















2,8 0,3 2,5 
9,7 24 
 
Пример обозначения кольца для отверстия d=50 мм:  
Кольцо 50 ГОСТ 13941-68 
 
3.4.7. Шпонки, оформление зубчатых колес 
 
Шпоночные соединения (нем. Spon - клин) служат для пе-
редачи вращающего момента между соосными деталями: вал-
ступица детали и наоборот. В редукторах имеют место ненапря-
женные шпоночные соединения, в которых шпонка устанавлива-
ется плотно в паз. 
Настоящая стадия компоновки представлена на рис. 3.30. 
На компоновочном чертеже 
обозначается только длина шпоноч-
ного паза и его ширина b. 
Параметры шпоночных соеди-
нений, за исключением длины, при-
нимаются в зависимости от диамет-
ра вала, т.е b = f(d) по ГОСТ табл. 
3.20. Длину паза следует назначать 
предварительно следующим образом. Сначала отступим на а = 
3…8 мм от заплечика вала и  торца хвостовика, затем расстояние 
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между крайними точками согласовать с ГОСТом. Этот размер 
является длиной l шпоночного паза и изображается на чертеже. 
Расчетная длина шпоночного lp принимается без учета радиусов r 
= b/2, которые выполняются пальцевой фрезой. 
Таким образом l = l1 – 2(3…8мм) → l – b → ГОСТ → lp. 
Зубчатые колеса в начальной стадии компоновки обозна-
чались контурами с диаметрами делительных окружностей. Для 
завершения компоновки их необходимо конструктивно оформить 
по рис. 3.31. При этом длина ступицы l1 может равняться ширине 
венца b или быть больше его. Очевидно при l1 > b увеличивается 
длина шпоночного паза и снижается напряжение смятия и среза 
на шпонке. 
Шестерня на ведущем валу выполняется обычно заодно с 
валом, который в этом случае называется вал-шестерней. 
Конструкции вал-шестерен приведены на рис. 3.32. В вари-
анте «б» диаметр цилиндра изготавливается равным наружному 
диаметру шестерни, на котором нарезаются зубья модульной 





Рис. 3.30. Оформление зубчатых колес и шпоночных пазов 
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Рис. 3.31. Цилиндрические зубчатые колеса: 
а – штампованное; б – кованное; dст = 1,6d;  lст ≥ b при со-
блюдении условия l1 = (1,2 ÷ 1,5)dв; δ0 = (2,5 ÷ 4)mn, но не менее 






= мм;  c ≈ 






Рис. 3.32. Конструкции вал-шестерен: 
а ,б – ведущие вал-шестерни при малом и увеличенном 
диаметрах шестерни; в – промежуточный вал-шестерня; г – вал-










Сечение шпонки Глубина шпо-ночного паза Диаметр вала d, мм b h 
Интерва-
лы длин l t1 t2 
Свыше 12 до 17 5 5 10…56 3 2,3 
«   17   «  22 6 6 14…70 3,5 2,8 
«   22   «  30 8 7 18…90 4 3,3 
«   30   «  38 10 8 22…110 5 3,3 
«   38   «  44 12 8 28…140 5 3,6 
«   44   «  50 14 9 36…160 5,5 3,8 
«   50   «  58 16 10 45…180 6 4,3 
«   58   «  65 18 11 50…200 7 4,4 
«   65   «  75 20 12 56…220 7,5 4,9 
«   75   «  85 22 14 63…250 9 5,4 
«   85   «  95 25 14 70…280 9 5,4 
«   95  «  110 28 16 80…320 10 6,4 
«  110   «  180 32 18 90…360 11 7,4 
Для пазов  Для шпонок 
b r или  s1 х45 
b s 
5…8 0,16…0,25 5…8 0,25…0,4 




Примечание. Длина шпонок выбирается из ряда: 14; 16; 18; 20; 
22; 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 70; 80; 90; 100; 110; 125; 140; 
160; 180; 220; 250; 280; 320; 360… 
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3.4.8. Компоновочные чертежи редукторов 
 
После последовательного выполнения всех этапов компо-
новочный чертеж практически завершен. Остается выбрать по 
табл. 3.21 посадки деталей на валах и в корпусе редуктора. Чер-
тежи приведены на рис 3.33…3.36, а на рис. 3.37…3.39 – разно-




Основные посадки деталей узлов редукторов 
 
По СТ СЭВ 144-75 Примеры применения 
r6
H7  
Зубчатые и червячные колеса 




Зубчатые и червячные колеса и 
зубчатые муфты на валы. Вен-
цы червячных колес на центр 
n6
H7  
Шестерни на валах электродви-
гателей, фрикционные и кулач-
ковые муфты, червячные венцы 
m6
H7  
Конические шестерни и колеса 





Стаканы под подшипник каче-




Крышки торцовых узлов на 
подшипниках качения 
h8
H8  или 
r6
F8  
Распорные кольца (втулки) 
Отклонение вала к6 Внутренние кольца подшипни-ков качения на валы 
Отклонение отверстия Н7 Наружные кольца подшипни-ков качения в корпус 
n6
























Рис. 3.35. Двухступенчатый редуктор с раздвоенной  






























4. Проверочные расчеты валов 
 
4.1. Общие положения 
 
После масштабной компоновки узлов выполняются прове-
рочные расчеты валов на статическую и усталостную прочность, 
а также, если требуется, на жесткость и колебания. 
 Режимы работы деталей машин вызывают переменные во 
времени циклические напряжения (рис. 4.1). Параметрами цикла 
являются амплитуда напряжений σа, среднее напряжение  σm, 
частота и форма цикла. Под частотой цикла для валов следует 
принимать его частоту вращения n, мин-1. Тогда число циклов за 













Рис. 4.1. Циклы напряжений: 
а - симметричный; б – отнулевой, 
W
Мσσ0;σ аиm === ;
р
ma 2W
Tττ ==  
При расчете принимается, что напряжения изгиба изме-
няются по симметричному циклу, а напряжения кручения – по 
отнулевому. Это связано с тем, что большинство валов неревер-
сивные, т.е. они вращаются в основном в одном направлении. 
Часть валов специальных машин, например грузоподъемных,  
транспортных и др., являются реверсивными. 
Для  нереверсивных  валов, работающих в  режиме запуск-
остановка, по напряжениям кручения характерен отнулевой 
цикл (рис. 4.1, б). При этом pma T/2Wττ == , а вращающий мо-
мент T определяется после построения эпюры моментов. Поляр-
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ный момент сопротивления Wp опасного сечения определяется с 
учетом конфигурации сечения. 
Коэффициент долговечности КL  вычисляется по отноше-
нию m EO /NN , где NО – базовое число циклов нагружения, при-
нимаемое для стальных валов d≤50 мм NО=5∙106  и при d>50 мм  






K = , (4.1) 
где NE=60nt – эквивалентное число циклов нагружений (n – час-
тота вращения вала, мин-1),  
t – заданное время работы вала; 
m – показатель корня, обычно m = 9; для посадок с гаранти-
рованным натягом m = 6. 
Коэффициент запаса обычно принимается n=1,5…2,5.  Если 
диаметр ведущего вала привязывается к валу электродвигателя 
или определяется условиями жесткости, то запас может быть уве-
личенными, а при достаточно точном расчете и однородном ма-
териале nmin ≥ 1,3. Если запас прочности n ≥ 2,5…3, расчет на же-
сткость можно не выполнять. На практике режим нагружений 
деталей машин является нестационарным (рис.4.2). 
 
 
Рис. 4.2. Нестационарные нагрузки и аппроксимация 
ступенчатой функции 
 
Для более точного расчета применяются методы расчета по 
эквивалентным режимам и запасам прочности. При этом неста-
ционарное нагружение аппроксимируется ступенчатой функцией, 











=  (4.2) 
Так как m = 7…11, в основу расчета при определении nэкв 
принимается минимальный запас прочности. 
 В зависимости от характера нагружения применяются три 
основных модели расчета валов: статическую при действии 
кратковременных больших нагрузках, малоцикловую NE = 
102…105 циклов нагружения, 
усталостную при NE > 106. При 
циклических нагрузках за предельное 
напряжение принимается предел 
выносливости – максимальное по 
абсолютному значению напряжение 
σR цикла (рис. 4.3), при котором еще 
не происходит усталостное 
разрушение, т.е. до базы испытания 
N0 на выносливость, N0 – это 
наибольшее число повторно- 
переменных нагружений, 
существенное превышение которого 
не должно приводить к усталостным 
разрушениям образца при данном 
напряжении σ-1. В качестве расчетной нагрузки от изгибающих 
или крутящих моментов принимают наибольшую действующую 
нагрузку. При этом пусковые, а также другие, действующие на-
грузки в расчет не принимаются. 
 Конструкция вала предполагает наличие галтельных пе-
реходов диаметров, шпоночных и шлицевых пазов, прессовой 
посадки на валу, шпоночных и шлицевых пазов, прессовой по-
садки на валу, канавок, сквозных отверстий и др. Эти конструк-
тивные элементы являются концентраторами напряжений, т.е. 
местами резкого увеличения напряжений, и способствуют зарож-
дению усталостной трещины. Развиваясь она приводит к раз-
рушению детали.  
Влияние концентраторов учитывается при расчетах коэф-
фициентами концентрации нормальных и касательных напряже-
ний: 
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Kσ = σ-1 / σ-1K      и    Kτ = τ-1 / τ-1K, (4.3) 
где  σ-1,  σ-1K, τ-1 , τ-1K - пределы   выносливости  соответственно   
для   полированного  образца  d=5…10  мм и образца того  
же   диаметра  с  концентраторами напряжений.    
Абсолютные размеры сечений также влияют на значение 
коэффициента. В связи с разбросом результатов усталостных 
испытаний значение коэффициентов концентрации напряжений 
соответствует ≈ 50% вероятности неразрушения деталей. 
Концентрации напряжений для некоторых конструктивных 
элементов валов приведены на рис.4.4.   
 
         
 
Галтели снижают концентрацию напряжений по сравне-
нию с прямоугольным переходом между диаметрами и  особенно 
при дополнительной обкатке роликом, наклепе или термической 
обработке. 
Прессовые посадки концентрируют напряжения у торцов 
ступиц охватывающих деталей или плоскости перепадов диамет-
ров вала. 
Численные значения коэффициентов Kσ и Кτ при расчетах 
валов на выносливость приведены далее в таблицах. 
 
4.2. Расчетные  схемы 
 
Для расчета валов редукторов на прочность, жесткость и 
колебания необходимо составить расчетную схему, в которой 
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указываются величины действующих сил, их координаты и на-
правление. Массы валов, а также силы трения, возникающие в 
подшипниках, не учитываются, за исключением валов, больших 
диаметров и наличием тяжелых маховиков.  
При расчете валы рассматриваются как балки на шарнир-
ных опорах: при действии радиальной и осевой силы – шарнир-
но-неподвижной,  при  действии  только  радиальной нагрузки – 
шарнирно-подвижной. Расчетные точки реакций в зависимости 
от типа подшипника приведены на рис. 4.5.  
 
 
Рис. 4.5. Координаты сил в опорах 
а) с радиальным шариковым подшипником; 
б) с двумя шариковыми радиальными подшипниками; 
в) с радиально-упорными подшипниками; 
г) с подшипником скольжения; 
д) со ступицей  
 
При расчетах валов редукторов основными действующими 
нагрузками являются усилия от зубчатых передач, у которых дей-
ствующие силы не вращаются, а направлены постоянно в одну 
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сторону. На рисунке 4.6 приведены формулы для расчета сил для 
различных зубчатых передач и определений их направления 
На выходных  концах редукторных валов могут быть наса-
жены звездочка, зубчатое колесо, шкив и др. В этом случае вы-
числяется консольная нагрузка от цепной,   зубчатой или ре-
менной передачи. 
Если же установлена полумуфта, то для более точного рас-
чета следует учитывать, что вследствие неточной центровки 
валов, а  также  погрешностей  изготовления,  на  концах  валов 
возникает консольная нагрузка. Для пальцевых и зубчатых 
муфт дополнительная консольная сила на хвостовиках валов ре-





где Т  - вращающий момент на валу, Н·м; 
D – наружный диаметр муфты, м. 
Направление консольной нагрузки принимается наиболее 
неблагоприятным для вала. 
Наличие косозубого колеса на валу предопределяет появле-




, а на эпюре – скачек, равный по величине сосредоточен-
ному моменту. 
Для того, чтобы правильно определить направление скач-
ка (вверх или вниз) при 
подходе (см. рисунок) к 
сосредоточенному моменту 
справа или слева 
рекомендуется мысленно 
повернуть схематическое 
изображение М момента, 
условно рассечь и изогнуть 
балку слева и справа от 
точки К приложения 
момента. Тогда при подходе к сосредоточенному моменту спра-
ва балка изогнута вверх и скачек так же направлен вверх. 
Соответственно при подходе слева балка изогнута вниз и скачек 
М направляется вниз. 
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Направление сил на колесах 
 
 
1. На ведущем звене (шестерне) 
окружная сила Ft1 является реакцией 
со стороны ведомого (колесо) и на-
правлена противоположно враще-
нию. 
2. На ведомом окружная сила Ft2 
является движущей и направлена в 
сторону вращения. 
3. Осевые, радиальные и окруж-
























F =  
cosβ
tgαFF tr =  tgβFF ta =  
 
 
Рис. 4.6. Силы в зацеплении 
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Для  выполнения проверочных расчетов следует: 
1. Изобразить вал в масштабе как балку на двух опорах со 
всеми конструктивными особенностями (рис. 4.7,а), при этом: 
- использовать компоновочные чертежи, определить линей-
ные размеры измерением линейкой с учетом масштаба; 




Рис. 4.7. Расчетная схема вала 
 
- выполнить расчетную схему и обозначить действующие 
силы, их координаты и направление (рис. 4.7,б); 
2. Выбрать материал вала и назначить его термообработку 
табл. 4.1 (нормализацию не применять). 
Следует иметь ввиду, что без чертежа вала со всеми конст-
руктивными особенностями (галтелей, посадок, шпоночных па-
зов и др.) выполнить проверочные расчеты невозможно. 
Далее: 
- вычисляются реакции в опорах (с проверкой); 
- определяются изгибающие моменты в двух плоскостях и 
вращающие, строятся эпюры; 
- принимаются опасные сечения вала, т.е места вероятных 
поломок, которые определяются эпюрами изгибающих и крутя-
щих моментов, диаметрами вала, а также наличием концентрато-
ров напряжения (галтели, канавки и выточки, шпоночные пазы, 
прессовые посадки и др.), из которых в расчет принимается наи-
более опасный. 
Расчетные схемы, а также эпюры моментов для валов раз-
личных редукторов, приведены на рис.4.8…4.12. 
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Рис. 4.8. Ведущий вал цилиндрического одноступенча-































Рис. 4.11. Ведущий вал двухступенчатого редуктора с 
















- вычисляются суммарные изгибающие моменты в опасных 




xI1 MMM +=  (4.5) 
 
 
4.3. Статическая прочность при перегрузке 
 
Статическая прочность рассчитывается по наибольшей 
кратковременной нагрузке в расчетном сечении вала с целью 
недопущения пластических деформаций. Эта нагрузка не может 
вызвать усталостного разрушения вследствие малого количества 
циклов, например при запусках машины. Чаще всего расчет ве-
дется на перегрузку КП = 1,3…1,6, которую обеспечивает асин-
хронный электродвигатель в период пуска машины. Для выбран-
ного сечения I рассчитывается запас прочности по пределу теку-








где σТ – предел текучести материала вала (табл. 4.1). 
2 2
IЭ 1 Iσ = σ +3τ  - эквивалентное напряжение в сечении I от 
изгиба и кручения вала рассчитывается по четвертой тео-
рии прочности. 







I =  
pI
I W
Tτ =  (4.7) 
где 3II 0,1dW =  - осевой момент сопротивления сечения вала; 
3
IpI 0,2dW =  - полярный момент сопротивления сечения вала. 
 
4.4. Расчет на выносливость 
 
Современные расчеты на выносливость отражают характер 
напряжений, статические и усталостные характеристики мате-
риалов, концентрацию напряжений, масштабный фактор, состоя-
ние поверхности и поверхностного упрочнение. Расчет обычно 
производят в форме проверки коэффициента запаса прочности 
в опасных сечениях, которые определяются эпюрами моментов, 
диаметрами сечений вала, наличием концентраторов напряжений, 
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шероховатостью и упрочнением поверхности. При расчете на 
выносливость опасным является то сечение вала, для которо-
го общий запас прочности меньше допускаемого. Часто поло-
жение этого сечения не совпадает с сечением максимальных из-
гибающих и крутящих моментов. 
Есть два вида изломов валов: 
а) усталостный от повторно-переменной нагрузки; 
б) статический излом – при нарушении статического усло-
вия прочности. 
Усталостный излом имеет две зоны (рис. 4.13): усталостной 
с развитием трещины и ее, чаще кругового распространения, по 
сечению вала. При этом площадь сечения уменьшается, напряже-
ние соответственно увеличивается и происходит поломка вала. 
Зона усталостного излома образуется в течении длительно-
го периода, а статического – относительно быстро.  
Общий запас прочности в данном случае назначается на ос-
новании опыта конструирования и эксплуатации валов машины и 
может приниматься: 
n = 1,3…1,5 – при достаточно высокой точности расчета и 
достоверности механических характеристик и установившейся 
технологии; 
n = 1,5…1,8 – приближенный расчеты, средние механиче-
ские характеристики материалов; 
n = 1,8…2,5 – пониженная точность расчета, валы диамет-
ром больше 200 мм. 
Запасы усталостной прочности в опасных сечениях рассчи-












=  (4.8) 
















 (табл. 4.9)  
(4.9) 
























































































































































































































































































































































































































































 (табл. 4.11) 
(4.10) 
где σ-1 и τ-1 -  пределы выносливости при изгибе и кручении с 
симметричным знакопеременным циклом, опре-
деляются по табл.4.1 и расчетом: для углероди-
стой стали σ-1 ≈ 0,35σВ,  τ-1 ≈  0,28σВ; для легиро-
ванной σ-1 = 0,35σВ + (70…120) МПа; τ-1 =  0,58σ-1; 
εσ и ετ – масштабный фактор, учитывающий влияние размера 
диаметра вала соответственно для нормальных ка-
сательных напряжений (табл. 4.3); 
Кσ  и Кτ – эффективные коэффициенты концентрации напря-
жений при  изгибе и, соответственно, кручении 
для галтелей, шпоночных пазов и др. 
(табл.4.5;4.9), а также цилиндрических участков 
вала (табл. 4.7); 
β -  коэффициент, учитывающий шероховатость поверхности 
участка вала (при шероховатости Ra 0,32…2,5; β = 
0,96…0,9) или упрочнение их различными мето-
дами (табл. 4.6); 
ψσ и ψτ – коэффициенты, характеризующие чувствительность 
материала к ассиметрии цикла напряжений (табл. 
4.1). 
σа и  τа – амплитудные составляющие напряжений симмет-




Mσa =  
p
a 2W
Tτ =  (4.11) 
где σm и τm – среднее нормальное и касательное напряжение цик-




Tτ = , реверсивного 
p
a 2W
Tτ =  (4.12) 
При выборе коэффициентов учитываются конструктивные 
и технологические особенности спроектированного вала и проч-
ностные характеристики материала: 
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а) коэффициенты Кσ и Кτ для ступенчатых переходов с 
галтелью зависят от отношения величины заплечика t к радиусу 
(t/r) и радиуса к меньшему диаметру вала в  месте перехода r/d, а 
также от предела прочности материала вала; 
б) для участков с прессовой посадкой коэффициенты кон-
центрации напряжений зависят от диаметра вала, посадки и мате-










K = ,  
значения которых даны в зависимости от предела прочно-
сти материала вала σВ, диаметра и характера посадки; при этом 
проверяются также краевые сечения, где концентрация напряже-
ний больше чем на середине (рис. 4.5); 
в) для шпоночного паза при определении Кσ и Кτ следует 
учитывать, что дисковый фрезой возможна нарезка призматиче-
ского паза на хвостовиках, а на остальных участках пазы выпол-
няются пальцевой фрезой (табл. 4.4); 
г) для полых и резьбовых участков вала, а также червяков 
геометрические характеристики сечения следует принимать по 
табл. 4.8. 
д) для кольцевых канавок и поперечных отверстий не-
шлифованных поверхностей и принимаются из. табл.4.6. 
е) шероховатость учитывается коэффициентом β = 
0,9…0,95 для нешлифованных поверхностей и принимаемое оди-
наковым при изгибе и кручении; при грубой обработке пределы 
выносливости высококачественных и среднеуглеродистых сталей 
практически сравниваются. 
При действии в одном сечении нескольких источников кон-
центрации напряжений учитывают наиболее опасный, для ко-
торого отношение КσD и KτD наибольшие (табл. 4.9).  
Основными направлениями по повышению сопротивле-
ния усталости валов, является правильный выбор материала и 
режимов обработки, снижение концентрации напряжений, со-
вершенствование конструкции вала и упрочнение поверхности 
пластической деформацией и термообработкой. 
Поверхностные уточнения являются важным средством 
повышения выносливости валов, при этом увеличивается проч-
ность наиболее напряженного поверхностного слоя с созданием в 
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нем остаточных напряжений сжатия до 500 МПа. Коэффициенты 
повышения пределов выносливости при поверхностных упрочне-





4.5. Расчет на жесткость 
 
Под действием нагрузок в сечениях вала возникают упругие 
деформации, которые не должны превышать допустимые значе-
ния. Это может привести к нарушению нормальной работы свя-
занных с ним деталей. Так, поворот вала на опоре вызывает пере-
кос колец подшипников и защемление тел качения, а прогиб – 
нарушение работы зубчатого зацепления. Кроме того, повышен-
ные деформации увеличивают концентрацию напряжений и из-
нос, а также снижают точность механизмов. 
Изгибная жесткость валов определяется прогибом f, углом 
поворота θ, которые можно определять по формулам, приведен-
ным в табл. 4.2. 
Допускаемые прогибы для валов общего назначения при-
нимаются [f] =(0,0002…0,0003)l. Величины прогибов в местах 
расположения зубчатых колес не должны превышать (0,01…0,03) 
модуля в зависимости от степени точности зубчатой передачи. 
Допустимые величины углов поворота сечений валов в мес-
тах расположения деталей принимаются (в радианах): 
Зубчатые колеса – 0,001…0,002 
Цилиндрические роликоподшипники – 0,0025; 
Конические роликоподшипники – 0,0016; 
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Однорядные шарикоподшипники – 0,005; 
Сферические шарикоподшипники – 0,05; 
Подшипники скольжения – 0,001. 
Крутильная жесткость обычно оценивается углом закручи-
вания на единицу длины вала в радианах: 
[ ]jj £=
pGJ
T  (4.13) 
где Т – расчетный крутящий момент в сечении вала, Н·м; 
G = 0,8·105 МПа – модуль упругости материала стального 
вала при сдвиге; 
Jp = 0,1d4 – полярный момент инерции сечения вала диа-
метром d, мм4. 
Допускаемый угол закручивания вала принимается [φ] = 
(5,0…22)10-3 рад/м. 
Следует иметь ввиду, что валы цилиндрических редукторов 




Формулы для углов поворота и прогибов двухопорных валов 
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Значение коэффициентов εσ и ετ 
 
Углеродистые стали Легированные ста-ли 
Диаметр вала 
d в зоне кон-


































Эффективные коэффициенты концентрации напряже-
ний для различных концентратов 
 



















































* числитель – прямобочные шлицы,  
   знаменатель - эвольвентные; 
** инструмент: числитель – дисковая фреза,  
                           знаменатель – пальцевая; 
*** числитель – при dO = (0,05…0,15)d; 
       знаменатель dO = (0,15…0,25)d 
Примечание. Для шпоночных канавок (пазов) назначать 
обработку пальцевой фрезой и коэффициенты Kσ и Kτ  при-















σВ, МПа 400 800 1200 
Шлифование Rа 0,4 1,0 1,0 1,0 
Обточка Ra 1,6 1,05 1,1 1,25 
Обдирка Ra 12,5 1,2 1,25 1,25 
Необработанная 








Коэффициенты β при различных методах обработки и 













Кσ = 1,5 
При  
Кτ = 1,8÷2 
Точение и 
шлифование 700-1200 0,9-1,0 - - 

















Цементация 1000-1200 1,2-1,3 2 - 
Дробеструйная 
обработка 600-1500 1,1-1,25 1,5-1,6 1,7-2,1 
Обкатка  










Эффективные коэффициенты концентрации напряжений в 
ступенчатом переходе с галтелью 
 
Значение коэффициента при r/d Коэффициент σВ, МПа 0,01 0,03 0,05 0,1 0,01 0,02 0,05 
 t/r = 1 t/r = 3 
500 1,35 1,65 1,6 1,45 1,9 1,95 1,95 
600 1,38 1,67 1,64 1,50 1,94 2,02 2,03 
800 1,41 1,76 1,73 1,61 2,03 2,13 2,16 
1000 1,45 1,84 1,83 1,72 2,12 2,25 2,30 
1200 1,49 1,92 1,93 1,83 2,21 2,37 2,44 
 t/r = 2 t/r = 3 
500 1,55 1,8 1,75 - 2,1 2,15 - 
600 1,57 1,88 1,82 - 2,17 2,23 - 
800 1,62 1,99 1,95 - 2,28 2,38 - 
1000 1,67 2,11 2,07 - 2,39 2,52 - 
Кσ 
1200 1,72 2,23 2,19 - 2,50 2,66 - 
 t/r = 1 t/r = 3 
500 1,3 1,4 1,45 - 1,55 1,6 1,65 
600 1,29 1,42 1,44 1,39 1,59 1,66 1,68 
800 1,30 1,45 1,47 1,43 1,64 1,72 1,74 
1000 1,31 1,48 1,51 1,46 1,68 1,79 1,81 
1200 1,32 1,52 1,54 1,50 1,73 1,86 1,88 
 t/r = 2 t/r = 5 
500 1,4 1,55 1,6 - 2,2 2,1 - 
600 1,40 1,57 1,57 - 2,24 2,12 - 
800 1,43 1,61 1,62 - 2,37 2,22 - 
1000 1,46 1,66 1,68 - 2,48 2,31 - 
Кτ 
1200 1,47 1,71 1,74 - 2,6 2,4 - 
Определение коэффициентов: 
1) r / d = 0,01…0,05 




Формулы для определения осевого и полярного моментов  
сопротивления сечения 
 
Сечение вала Wu Wp 























Примечание: c = do/d; df – минимальный диаметр вала (по галте-
















K D = в местах посадки 












 (β = 1,0) 





500 700 900 500 700 900 
Н7/r6 2,5 3,0 3,5 1,9 2,2 2,5 
H7/p6 2,35 2,75 3,2  2,08 2,25 
H7/k6 1,9 2,25 2,6 1,55 1,75 2 
30 
H7/h6 1,6 1,95 2,3 1,4 1,6 1,8 
Н7/r6 3,05 3,65 4,3 2,25 2,6 3,1 
H7/p6 2,75 3,2 3,75 2,1 2,37 2,8 
H7/k6 2,3 2,75 3,2 1,9 2,15 2,5 
50 
H7/h6 2,0 2,4 2,8 1,6 1,85 2,1 
Н7/r6 3,3 3,95 4,6 2,4 2,8 3,2 
H7/p6 2,87 3,45 4,02 2,15 2,5 2,87 
H7/k6 2,45 2,95 3,45 1,9 2,2 2,5 
100 и 
более 
H7/h6 2,15 2,55 3,0 1,7 1,95 2,2 
Примечание: Для посадки колец подшипников качения следует 






4.6. Примеры расчетов валов на выносливость и  
перегрузку 
 
В настоящем разделе приведены расчеты редукторных ва-
лов на выносливость и статическую прочность. 
Такого типа расчеты, как указывалось выше, можно выпол-
нять только имея перед собой чертеж вала как базовой детали с 
закрепленными на нем элементами. Кроме геометрических пара-
метров должны указываться посадки, шероховатость поверхно-
сти в опасных сечениях, а также радиусы галтелей в заплечиках. 
Все это необходимо для обоснования выбора опасных сече-
ний вала, выбора из таблиц соответствующих коэффициентов 
концентрации напряжений, масштабных и др. 
Рассчитываются валы: 
1) быстроходный с косозубой шестерней; 
2) промежуточный с косозубой шестерней и прямозубым 
(косозубым) колесом; 
3) тихоходный с прямозубым колесом; 
4) быстроходный раздвоенный с косозубыми шестернями; 
5) промежуточный с косозубыми колесом и шестерней; 
6) тихоходный с косозубым колесом. 
 
4.6.1.Быстроходный вал – шестерня (косозубая) 
 
 П. 25. Редуктор одно, двухступенчатый, вращающий мо-
мент Т1 = 140 Н×м, шестерня косозубая d1= 63,01 мм, угол наклона 
b = 8°, материал вала – сталь 40Х улучшенная. Кратковременная 
перегрузка – двухкратная. Выполнить проверочные расчеты на 
выносливость и перегрузку KП = 1,6 с учетом консольной нагруз-
ки на хвостовике FK =1120 Н. 


















- осевая H.6240,144444tgβFF t1a1 =×==  
 Изображается вал с размерами и посадками (рис. 4.15). 
Составляется расчетная схема с учетом того, что силы действу-





F 1а1  Согласно рис. 4.6 силы направлены внутрь 
зуба, а окружная для ведущей шестерни – против направления 
вращения. 














d 63,01F b F 1634 160 624






FFclR0;mB 1a1Ay =--=å  




d 63,01F c F 1634 60 624
2 2R 535 H.
l 220
× + × +
= = =  
Проверка: 
0.109916345350;RFR0;Y Byr1Ay =+-=+-=å  
Реакции в опорах определены верно.  
Изгибающие моменты от сил в вертикальной плоскости:   
мм;H85600160535bRM Ay
слева
С ×=×==  
= = × = ×справаС ВyM R с 1099 60 65940 H мм (скачек вверх). 
Строим эпюру изгибающих моментов в вертикальной плос-
кости. 
Горизонтальная плоскость 











( ) 0;cF-lRalF0;mВ t1Axк =++-=å  










Проверка: 0;RFRF0;Y Bxt1Axк =+-+-=å  

















Изгибающие моменты в горизонтальной плоскости: 
мм;Н56000501120аFM кA ×=×=-=  
мм.Н178620602977cRM BxС ×=×==  
Строим эпюры изгибающих и крутящего моментов. 
Выполняем проверку вал – шестерни на выносливость с 
учетом симметричного цикла нагружений по изгибу (нормальные 
напряжения), и отнулевого на кручение по касательным напря-
жениям при нереверсивной работе.  
Анализ эпюр и конструкции вала позволяет заключить, что 
максимальный изгибающий момент в сочетании с крутящим под 
шестерней не приведет к усталостному разрушению вследствие 
сравнительно большого диаметра. Опасным в данном случае яв-
ляется заплечик хвостовика с радиусом галтели r = 1,5 мм (се-
чение I). Концентраторами напряжений являются в сечении I гал-
тель и прессовая посадка полумуфты на хвостовик вала. Кроме 
того, следует проверить сечение II в месте посадки подшипника. 
Материал вал-шестерни (табл. 4.1) сталь 40Х улучшенная, 
НВ 230, σВ = 730 МПа, σ Т= 500 МПа, пределы выносливости σ-1 = 
320 МПа, τ-1 = 200 МПа, коэффициенты ассиметрии цикла ψσ = 
0,1; ψτ = 0,05. Шероховатость поверхности участка вала 1,5 мкм. 
Сечение I 
Определяем концентратор напряжений, представляющий 
наибольшую опасность при циклической нагрузке (рис. 4.4):  
- прессовая посадка полумуфты на хвостовик КσD = 4,0;    
КσD = 3,0 (таблица 4.9); 





==    t/r = 3,5;             
Кσ=  2,14;  







σD ===    
Так как ,КК σD
'
σD >  то расчет ведем по концентратору на-
пряжений от прессовой посадки. 
Изгибающий момент и амплитуда цикла в сечении I:     
        МI=Fк·25=1100·25=27500 Н·мм;    









===  (форм 4.11). 
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Вычисляем запасы прочности по нормальным и касатель-
ным напряжениям, считая, что напряжения изгиба изменяются по 












τD a τ m
τ 200n 10,4,
К τ ψ τ 3 6,3 0,05 6,3
-= = =












Общий коэффициент запаса прочности: 
σ τ
2 2 2 2
σ τ
n n 16 10,4n 8,7.





Прочность хвостовика обеспечена. 
Сечение II  
Концентратором напряжений является прессовая посадка 
подшипника (табл. 4.9): КσD = 3,7; KτD = 2,7. 












































Запасы прочности значительно превышают рекомендован-
ные (форм. 4.8), что связано с тем, что диаметр хвостовика при-
вязан к валу двигателя в сторону увеличения. 









4.6.2. Быстроходный вал – шестерня (прямозубая) 
 
П.26. Редуктор одно-,  двухступенчатый, вращающий мо-
мент,     T1 = 140 Н·м, шестерня прямозубая d1 = 63 мм, материал 
вала – сталь 40Х улучшенная. Кратковременная перегрузка КП = 
1,4. Выполнить проверочные расчеты на выносливость и пере-
грузку с учетом консольной нагрузки на хвостовике Fк = 1120 Н. 






2T 2 140 10F 4444 H;
d 63
× ×
= = =  
– радиальная r1 t1F F tg20 4444 0,364 1634 Н.= × = × =
o  
Вычисляем реакции в опорах и изгибающие моменты в вер-
тикальной плоскости: 
 r1 BymА 0; F b R l 0;å = - × =  
 r1By
F b 1634 160R 1189 H.
l 220
×
= = =  
 AymB 0; R l Fc 0;å = - =  
          r1Ay
F c 1634 60R 445 H.
l 220
× ×
= = =  
Проверка: 
Ay r1 ByY 0; R F R 0; 445 1634 1189 0.å = - + = - + =  
Реакции в опорах определены верно.  
Изгибающие моменты от сил в вертикальной плоскости:   
С AyM R b 445 160 71200 H мм.= = × = ×  
Строим эпюру изгибающих моментов в вертикальной плос-
кости. 
















4.6.3. Промежуточный вал с прямозубым колесом  
  
П.27. Редуктор двухступенчатый, вращающий момент,     T2 
= 540·103 Н·мм, делительные диаметры:d2 = 172 мм, d3 = 82,42 мм. 
Угол наклона зубьев шестерни β = 8° 30'. Материал вала – сталь 
45 улучшенная σВ = 730 МПа. Выполнить расчеты на выносли-
вость и статическую прочность в опасном сечении. Вал с разме-
рами и посадками приведен на рис. 4.17. 
Вычисляем силы, действующие в зацеплениях.  












– радиальная Н.22850,3646280tg20FF t2r2 =×=×=
o  
 Шестерня:  





2T 2 540 10F 13106 Н;
d 82,42
× ×
= = =  







– осевая Н.19580,1513106βtgFF t3a3 =×=×=  
Обозначаем  направления действующих сил с учетом на-
правления вращения вала и угла наклона зубьев шестерни   (рис. 




F 3a3 . 





FaFbaF-lR0;mA 3a3r3r2By =-++=å  
( ) ( )
d 82,43F а b F a F 2285 70 80 4823 70 1958r2 r3 a3 2 2RBy l 215
=399 Н.
+ - + + - × +
= = =  
( )3Ay a3 r3 r2
dmВ 0; R l-F F l a F c 0;
2





Рис. 4.17. К примеру П.27. 
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( ) ( )
d 82,43F F l a F c 1958 4823 215 70 2285 65a3 r3 r22 2RАy l 215
2937 Н.




Проверка правильности определения реакции: 
0.3992285482329370;RFFR0;Y Byr2r3Ay =-+-=-+-=å  
Реакции в вертикальной плоскости определены правильно. 
Изгибающие моменты в вертикальной плоскости: 
слева
AyСу
М R a 2937 70 205590 Н мм;= × = × = ×  
справа 3
Ay a3Су
d 82,4М R a-F 205590 1958 124920 Н мм;
2 2
= × = - = ×
   мм.Н2593565399cRМ ByDу ×=×=×=  
Строим эпюру изгибающих моментов, на которой сосредо-
точенный момент выражен скачком, величина которого равна 
сосредоточенному моменту. 
 Горизонтальная плоскость 
( ) 0;lRbaFaF-0;R0;mА Bxt2t3mA =++-==å  
( ) ( )t3 t2
Bx
F a+F а+b 13160 70+6280 70+80
R = = =8659 Н.
l 215
×
( ) 0;cFalFlR0;mB t2t3Ax =+-+-=å  
( ) ( )t3 t2
Аx
F l a F c 13106 125 70 +6280 65R 10727 Н.
l 215
- - - ×
= = =  
Проверка: 0;RFFR0;Y Bxt2t3Ax =-++-=å  
-10727 + 13106 + 6280 – 8659 = 0. 
Реакции определены правильно. Изгибающие моменты в 
горизонтальной плоскости: 
Сx AхМ R a 10727 70 750890 H мм;= - × = - × = - ×  
Dx ВхМ R с 8659 65 562835 H мм.= - × = - × = - ×  
Строим эпюру изгибающих моментов в горизонтальной 
плоскости, а также эпюру крутящего момента Т2. Выполняем 
проверку на выносливость для опасных сечений вала. Анализи-
руя построенные эпюры, делаем вывод, что место максимальных 
изгибающих моментов (точка С) не может быть опасным вслед-
ствие сравнительно большего диаметра шестерни. Опасным яв-
ляется сечение I-I под зубчатым колесом. Концентраторами на-
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пряжений в данном случае является шпоночный паз и прессовая 
посадка зубчатого колеса на вал (табл. 4.4). Расчет на выносли-










=  прессовая посадка Н7/р6 → КσD=2,75  (табл. 4.9): 
Коэффициент  запаса  прочности  по  нормальным  на-
пряжениям для симметричного цикла (форм.4.9, табл. 4.9): 










σn -= , 
где σ-1=250МПа (табл. 4.1) – предел выносливости мате- 






=  амплитуда цикла нагружения для опасного 
                сечения I (I в точке D); 
МD – суммарный изгибающий момент в сечении I-I; 
WI-I – осевой момент сопротивления сечения I. 
2 2 2 2
D Dx DyM M M 562835 25935 563395 Н мм= + = + = ×  
 Шпоночный паз имеет (табл. 3.20) ширину b = 16 мм и 
глубину t1= 6 мм. Осевой момент сопротивления с учетом шпо-
ночного паза (табл.4.8): 





















 Коэффициент запаса по касательным напряжениям (форм. 












= -  
где 1 τDτ 150МПа (табл.4.1), К 2,08 (табл. 4.9);- = =  
0,05ψ τ = (табл. 4.1) - коэффициент ассиметрии цикла;           
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               3мм26168= – полярный момент сопротивления опас-
ного сечения I. 



















 Запас статической прочности в опасном при перегрузке 
КП = 1,5 сечении вычисляем по форм.4.6:   





T =  
где σТ = 320 МПа – предел текучести материала вала (табл.4.1);   
   σЭ – эквивалентное напряжение в сечении. 
    2 2 2 2Э П I Iσ К σ 3τ 46 3 103,2 184,5 МПа,= + = + × =  
где   I DI a
I I
М M 56395σ σ 46 МПа;
W W 12107










= =  Прочность обеспечена (форм. 4.6). 
   
4.6.4. Тихоходный вал с прямозубым  колесом 
            
П.28. Вращающий момент на тихоходном валу материал 
редуктора    ,мН ×=19003Т   сталь  45   улучшенная, 
,аМП600=Вσ  аМП,аМП 150250 == -- 11 τσ . Делительный 
диаметр колеса прямозубого мм490=4d . Вал редуктора соеди-
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нен с рабочим валом   муфтой   типа    МУВП,   диаметр  по  цен-
трам   пальцев DМ = 240 мм.  Проверить  вал  на  выносливость  в 
опасных сечениях. 
Вал с размерами, посадками представлен на рис. 4.18. 
Силы, действующие в зацеплении: 












           – радиальная 2822H.0,3647755tg20FF t3r4 =×=×=
°  
 
Консольная нагрузка на хвостовике вала от неуравнове-
шенного усилия в муфте FМ (форм. 4.4): 













М tnF 0,2 F 0,2 15833 3166 H.= × = × =  
Составляем расчетную схему, в которой направление не-
уравновешенной силы FM  принимаем наиболее неблагоприятное 
– в горизонтальной плоскости. Вычисляем реакции в опорах и 











1764H.10582822RFR Byr4Ay =-=-=  
Изгибающий момент в точке С: 
м.159H0,091764aRМ AyСу ×=×=×=  
Строим эпюру изгибающих моментов. 
  Горизонтальная плоскость 
M t3 BхmA 0; F b F a-R l 0;= × + × × =å  
M t3
Bx
F b F a 3166 0,18 7755 0,09R 5282H.
l 0,24
× + × × + ×
= = =  












( ) ( ) ( ) ( )M t3
Ax
F l b F l a 3166 0,24 0,18 7755 0,24 0,09
R
l 0,24
+ - - + - -
= = =
= 693 Н. 
Проверка: å =+--= 0;RFRF0;Y Bxt3AxM  
3166-693-7755+5282=0. Реакция в опорах определены верно.  
         Изгибающие моменты: 
Ax MM F b 3166 0,18 570 H м;= × = × = ×  
( ) ( ) м.792Н0,090,245282alRМ ВхСx ×=-=-×=  
Строим эпюру изгибающих моментов в вертикальной 
плоскости.  
Выполняем проверочные расчеты опасных сечений вала, в 
которых кроме значительных изгибающих и крутящих моментов 
имеются концентраторы напряжений.  
Сечение I: переход диаметров 63/70 радиусом r = 2,5 мм, 
коэффициенты   концентрации  напряжений Кσ = 1,88; Кτ =1,5  
(табл. 4.7). Кроме того прессовая посадка полумуфты вызывает 
концентрацию, величина которой характеризуется коэффициен-
тами (табл. 4.9) 3,6;KK
σσ/εσD ==  2,5.КК ττ/ετD ==  
Так как расчет выполняется только для одного вида кон-
центратора, то принимаем в расчет прессовою посадку. 
 Изгибающий момент в горизонтальной плоскости 
м.Н3480,113166cFM MI ×=×=×=  Осевой момент сопротив-
ления 333I мм25004630,10,1dW =×== ; полярный момент со-
противления ,мм50008630,2d0,2W 333pI =×=×=  коэффициен-
ты асимметрии ψσ и ψτ равны нулю (табл. 4.1). Амплитуда сим-























= -  
 Амплитуда и среднее значение касательных напряжений 














Запас прочности по касательным напряжениям (форм. 4.10): 
1
τ
τD а τ m
τ 250n 5,5.
К τ ψ τ 2,5 19 0 19
-= = =
× + × + ×
 

















=  Прочность обеспечена. 
         Сечение II  
Концентратор – переход диаметров 70/80 радиусом 
551912,5мм ,;,; === τσ ККr (табл. 4.7); масштабные коэффици-
енты 6070 ,;, == τσ εε (табл. 4.3) коэффициенты шероховатости 
поверхности 90,=β (табл.4.8). 
Изгибающие моменты в сечении:  
– вертикальная плоскость  
( ) ( ) м;H88,20,040,091764daRM AyуII ×=-=-=  
            –  горизонтальнаяпплоскость 
 
( ) ( ) м668,8Н0,046930,040,183166dRdвFМ AxмxII ×=×-+=-+=  
Суммарный изгибающий момент в сечении II (форм.4.5) 
м.Н674,588,2668,8МММ 222IIу
2
IIxII ×=+=+=  
Моменты сопротивлений:  
осевой ;мм34300700,10,1dW 333IIII =×==  
полярный .мм68600700,20,2dW 333IIpII =×==  
Амплитуды циклов (форм. 4.11, 4.12): 

































































= -  
Общий запас прочности в сечении II (форм. 4.8) 
















Прочность обеспечена.           
Сечение III  
Концентратор–шпоночный паз (табл..4.3, 4.4) Кσ = 1,8; Кτ= 
1,7; εσ = 0,7, ετ = 0,7, β = 0,9; кроме того, концентрация напряже-
ний от прессовой посадки зубчатого колеса на вал. Расчет ведем 
по шпоночному пазу. 
 Суммарный изгибающий момент (форм.4.5) 
м.Н808159792MMM 222Cу
2
CxIII ×=+=+=  
Шпоночный паз для диаметра 75 мм (табл.. 3.20): 
ширина b = 22 мм; глубина t1 = 9 мм. 
Моменты сопротивлений сечения III (табл..4.10) нетто: 
 – осевой  
( ) ( )2 21 c 13 3 3
C C 2
С
вt d t 22 9 75 9
W 0,1d 0,1 75 36437 мм ;
2d 2 75
- × -
= - = × - =
×
 – полярный 
( ) ( )2 21 C 13 3 3
Ср
bt d t 22 9 75 9
W 0,2d 0,2 75 78626 мм .
2d 2 75
- × -
= - = × - =
×
 

















T 1900 10τ τ 12,1МПа.
2W 2 78626
×




























































4.6.5. Быстроходный раздвоенный вал-шестерня 
 
П.29. Вращающий момент Т1 = 150 Н·м, шестерни косозу-
бые, угол наклона β = 28º, материал вала- сталь 40Х улучшенная 
σВ = 730 МПа. Выполнить проверочные расчеты на выносливость 
и перегрузку с учетом консольной нагрузки на хвостовике. 
Изображается вал (рис. 4.19) с размерами и посадками. 





2T 2 150 10F 2142












 - осевая 11390,5322142tgβFF ta =×=×= Н. 





2 T 2 150 10F 0,17 0,17 364
D 140
× × ×
= = = Н. 
Вертикальная плоскость 
å = 0M Ay ; 0lR2
dF
2


































В точке D изгибающие моменты идентичны. Строятся эпю-
ры моментов в вертикальной плоскости. 
Горизонтальная плоскость 
0d)(lFlRa)(lFaF0;M MBxttAx =+-×--+×=å  
t t M
Bx
F a F (l a) F (l d)R
l
2142 0,09 2142(0,445 0,09) 364(0,445 0,135) 1667 H
0,445
× + - - +
= =
- + - - +
= =
 
0lRa)(lF-aFdF0;M AxttMBx =×+--×-=å  
M t t
Ax
F d F a F (l a)R
l
364 0,135 2142 0,09 2142(0,445-0,09) 2253 H
0,445
× + - -
= =
× + × +
= =
 
Проверка: ΣY = 0; -RAx – 2Ft + RBx + FM = 0; 
2253-2·2142+1667+364=0. 
Изгибающие моменты: 
MC =RAx·a = 2253· 0,09 = 202,8 Н·м; 
MD = RAx(l-a)-Ft(l-2a) = 2253(0,445-0,09)-2142(0,455-
2·0,09)=233 Н·м; 
MB = FM·d = 364 · 0,135 = 49 Н·м; 
Строим эпюры изгибающих моментов 
Вращающие моменты 
ТВ =Т1 = 150 Н·м; ТС = 0,5Т1 = 0,5 · 150 = 75 Н·м. 
Выполняем проверку на выносливость. Анализ эпюр и 
конструкции вал-шестерни позволяет заключить, что в местах 
максимальных моментов – середины шестерен поломка исключе-
на. 
Опасным является сечение I – наличие канавки на валу для 
установки стопорного кольца, что создает концентрацию напря-
жений. Переход диаметров канавки 45/42,5, радиус r = 0,2 мм 
(табл. 4.7). Кσ = 2,3; Кτ = 2,3. 
Изгибающий MI = FM(d-0,5B) = 364(0,135-0,5·0,02) = 45,5 
Н·м. 























==  МПа – амплитуда цикла; 
εσ = 0,77 (табл. 4.3) – масштабный фактор; 
βσ = 0,9 (табл. 4.6) – коэффициент шероховатости; 
σ-1 = 320 МПа – предел выносливости материала вала (табл. 
4.1); 
WI = 0,1d13 – осевой момент сопротивления диаметра по дну 
канавки. 

















T 150 10τ τ 4,9
2W 2 0,2 42,5
×
= = = =
× ×
 МПа 
ετ = 0,78 (табл. 4.3); βτ = 0,9 (табл. 4.6);  
ψτ = 0,05 (табл. 4.1) –коэффициент ассиметрии цикла;  
τ-1 = 200 МПа (табл. 4.1). 
Общий запас прочности в сечении I (форм. 4.8) 
σ τ
2 2 2 2
σ τ
n n 16 12n =9,6.





Сечение II рассчитывается аналогично примеру П.25 (см. 
сеч I) 
 
4.6.6. Промежуточный вал с косозубыми колесом и шес-
терней 
 
П.30. Редуктор двухступенчатый, вращающий момент, T2 = 
540·103 Н·мм, делительные диаметры: d2 = 172 мм, d3 = 82,4 мм. 
Углы наклона зубьев шестерни β3 = 8° 30', колеса β2 = 9° 10'  Ма-
териал вала – сталь 45 улучшенная. Выполнить расчеты на вы-
носливость и статическую прочность в опасном сечении. Вал с 






Рис. 4.20. К примеру П.30 
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Вычисляем силы, действующие в зацеплениях.  















tg20 6290 0,364F F 2315 Н;
cos 0,987b
×
= × = =
o
 
Осевая  ar t2 2F =F tg β =6280 0,161=1013 Н.× ×   
Шестерня:  












 – радиальная r3 t3
3
tg 20 0,364F F 13106 4823 Н;
cos β 0,989
= × = =
o
  
– осевая a3 t3 3F =F tg β =13106 0,15=1958 Н.× ×  
Обозначаем  направления действующих сил с учетом на-
правления вращения вала и углов наклона зубьев шестерни и ко-
леса (рис. 4.6). Осевые силы создают сосредоточенные моменты 
на валу, равные 
2
dF 2a2  и 2
d
F 3a3 . 













2 a2 r3 a3
By
ddF a+b -F -F a+F
2 2R = =
l





( )3 2Ay a3 r3 r2 a2
d dmВ 0; R l-F F l a F c-F 0;
2 2







dF -F l-a -F c
2R = =
l





Ay r3 r2 ByY 0; R F F R 0; 25237 4823 2315 15 0.å = - + - = - + - =
 Реакции в вертикальной плоскости определены правиль-
но. 















Dу ByМ R c 15 65 975 Н мм= × = × = - × ; 
слева справа 2
Dу Dу a2
dМ -М +F 975+87118 86143 Н мм.
2
= = - = ×  
Строим эпюру изгибающих моментов, на которой сосредо-
точенные моменты выражены скачками, равными по величине 
этим моментам. 
 Горизонтальная плоскость 


















F l-a -F c
R = =
l





Проверка: 0;RFFR0;Y Bxt2t3Ax =-++-=å  
-10727+13106+6280-8659=0. 
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Реакции определены правильно. Изгибающие моменты в 
горизонтальной плоскости: 
мм;H7508907010727aRМ AхСх ×=×=×-=  
ВхDх
М R с 8659 65 562835 H мм.= - × = × = ×  
Строим эпюру изгибающих моментов в горизонтальной 
плоскости, а также эпюру крутящего момента Т2. = 540 Н·м.  
Проверка на выносливость  
Анализируя построенные эпюры, делаем вывод, что сече-
ние в месте максимальных изгибающих моментов (точка С) не 
может быть опасным вследствие сравнительно большего диамет-
ра шестерни. Опасным является сечение I-I под зубчатым коле-
сом. Концентраторами напряжений в данном случае является 
шпоночный паз (табл.4.4) и прессовая посадка зубчатого колеса 
на вал. Расчет на выносливость в данном случае производится по 









=  прессовая посадка Н7/р6 - КσD=2,75. 
. 
Коэффициент  запаса  прочности  по  нормальным  на-
пряжениям для симметричного цикла (форм.4.9): 












n -= , 







=  амплитуда цикла нагружения (форм.4.11) для опас-
ного сечения I (I в точке D); 
МD – суммарный изгибающий момент в сечении I-I; 
WI – осевой момент сопротивления сечения I. 
2 2 2 2
D Dx DyM M M 562,8 (86,1 0,9) 569 H м.= + = + + = ×  
 Шпоночный паз имеет (табл. 3.20) ширину b = 16 мм и 
глубину t1= 6 мм. Осевой момент сопротивления с учетом шпо-
ночного паза (табл.4.8): 
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569 10σ 47 МПа, 
12107
×






 Коэффициент запаса по касательным напряжениям 












= -  
где 1τ 150МПа- = (табл.4.1), τDК 2,08=  (табл.4.11); 
0,05ψ τ = (табл. 4.1) - коэффициент ассиметрии цикла;           
а0,5ττm = - среднее значение амплитуды цикла при                  































               3мм26168= – полярный момент сопротивления опас-
ного сечения (форм.4.10). 
 Общий запас усталостной прочности в опасном сечении: 
σ τ
2 2 2 2
σ τ
n n 1,97 1,36n= = =1,69.
n +n 1,97 +1,36
×  
Прочность обеспечена. 
 Запас статической прочности в сечении при перегрузке КП 
= 1,6 вычисляем по форм.4.6:   





где σТ = 360 МПа – предел текучести материала вала (табл. 4.1);  
   σIЭ – эквивалентное напряжение в сечении. 
2 2 2 2
IЭ I Iσ σ 3τ 47 3 103,2 185 МПа,= + = + × =  
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М M 569 10σ σ =47 МПа;
W W 12107
×




Тτ 2τ 2 51,6 103,2 МПа;
W




= =  Прочность обеспечена. 
 
 4.6.7.  Тихоходный вал с косозубым колесом 
            
П.31. Вращающий момент на тихоходном валу материал 
редуктора    ,мН ×=19003Т   сталь  45   улучшенная, 
,аМП600=Вσ  σТ = 360 МПа  аМП,аМП 150250 == -- 11 τσ . 
Делительный диаметр косозубого колеса 490 084d , мм= , β =10° 
20',  Вал редуктора соединен с рабочим валом   муфтой   типа    
МУВП,   диаметр  по  центрам   пальцев DМ = 240 мм.  Проверить  
вал  на  выносливость  в опасных сечениях и статическую проч-
ность. 
Вал с размерами, посадками представлен на рис. 4.21. 






2Т 2 1900 10F 7755 H;
d 490,08
× ×
= = =  
– осевая  Fa = Ft · tgβ = 775 ·0,181 = 1409 Н; 
           –     радиальная 2822H.0,3647755tg20FF t3r4 =×=×=
°  
Консольная нагрузка на хвостовике вала от неуравнове-
шенного усилия в муфте FМ (форм. 4.4): 





2Т 2 1900 10F 0,17 0,17 3166 Н.
D 240
× ×
= = =  
Составляем расчетную схему, в которой направление не-
уравновешенной силы FM  принимаем наиболее неблагоприятное 
– в горизонтальной плоскости. Вычисляем реакции в опорах и 











r By a By
d-F F ad 2mA 0; F a-R l-F 0; R
2 l
0,49-1409 2822 0,09
































Проверка: ΣY = 0; RBy + RAy + Fr = 0 
-362 + 3230 - 2868 = 0 
Изгибающие моменты: 
слева
C AyM R a 3230 0,09 291 H м;= × = × = ×  
( ) ( )справаC ВyМ R l a 362 0,24 0,09 -54,3Н м.= - × - = - - = ×  
Строим эпюру изгибающих моментов. 
  Горизонтальная плоскость 
M t3 BхmA 0; F b F a-R l 0;= × + × × =å  
M t3
Bx
F b F a 3166 0,18 7755 0,09R 5282H.
l 0,24
× + × × + ×
= = =  
( ) ( )М Ax t3mB 0; F l b R l F l a 0= + - - - =å  
( ) ( ) ( ) ( )M t3
Ax
F l b F l a 3166 0,24 0,18 7755 0,24 0,09
R
l 0,24
+ - - + - -
= = =
= 693 Н. 
Проверка: å =+--= 0;RFRF0;Y Bxt3AxM  
3166-693-7755+5282=0. Реакция в опорах определены верно.  
         Изгибающие моменты: 
Ax MM F b 3166 0,18 570 H м;= × = × = ×  
( ) ( )Сx ВхМ R l a 5282 0,24 0,09 792 Н м.= × - = - = ×  
 235 
Строим эпюру изгибающих моментов в вертикальной 
плоскости.  
Выполняем проверочные расчеты опасных сечений вала, в 
которых кроме значительных изгибающих и крутящих моментов 
имеются концентраторы напряжений.  
Сечение I: переход диаметров 63/70 радиусом r = 2,5 мм, 
коэффициенты   концентрации  напряжений Кσ = 1,88; Кτ =1,5  
(табл. 4.7). Кроме того прессовая посадка полумуфты вызывает 
концентрацию, величина которой характеризуется коэффициен-
тами (табл. 4.9) 3,6;KK
σσ/εσD ==  2,5.КК ττ/ετD ==  
Так как расчет выполняется только для одного вида кон-
центратора, то принимаем в расчет прессовою посадку. 
Изгибающий момент в горизонтальной плоскости 
м.Н3480,113166cFM MI ×=×=×=  Осевой момент сопротив-
ления 333I мм25004630,10,1dW =×== ; полярный момент со-
противления ,мм50008630,2d0,2W 333pI =×=×=  коэффициен-
ты асимметрии ψσ и ψτ равны нулю (табл. 4.1). Амплитуда сим-























= -  
 Амплитуда и среднее значение касательных напряжений 
























= -  



















         Сечение II  
Концентратор – переход диаметров 70/80 радиусом 
551912,5мм ,;,; === τσ ККr (табл. 4.7); масштабные коэффици-
енты 6070 ,;, == τσ εε (табл. 4.3) коэффициенты шероховатости 
поверхности 0 9β ,= . 
Изгибающие моменты в сечении  II:  
– вертикальная плоскость  
II у AyM R d 3230 0,04 129 H м;= × = × = ×  
            –  горизонтальнаяпплоскость 
 ( ) ( )II x м AxМ F b d R d 3166 0,18 0,04 693 0,04 668,8Н м= + - = + - × = ×  
Суммарный изгибающий момент в сечении 
2 2 2 2
II IIx IIуМ М М 668,8 129 681 Н м.= + = + = ×  
Моменты сопротивлений:  
осевой ;мм34300700,10,1dW 333IIII =×==  
полярный .мм68600700,20,2dW 333IIpII =×==  
Амплитуды циклов (форм. 4.11, 4.12): 





M 681 10σ 20 МПа
W 34300
×
= = =  





















































= -  
Общий запас прочности в сечении II (форм. 4.8) 
















Прочность обеспечена.    
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Статическая прочность хвостовика ≈ по сечению I (со 
шпоночным пазом) при перегрузке КП = 1,5. 







где 2 2IЭ I Iσ = σ +3τ   - эквивалентное напряжение в сечении I. 
Моменты сопротивления с учетом шпоночного паза 
(табл.4.8) для Ø 63мм: b = 18 мм, t1 = 7 мм: 
- осевой 





bt d-t 18 7 63-7





×   
 
- полярный 





bt d-t 18 7 63-7












M 348 10σ = = =16 МПа;
W 21869






T 1900 10τ = = =40,5 МПа.
W 46873
×   
Эквивалентное напряжение (форм.4.6) 
2 2 2 2












5. Расчет подшипников на долговечность 
 
5.1. Общие сведения 
 
Подшипники не могут  работать бесконечно долго даже при 
условии надлежащей эксплуатации и ухода. Критерием работо-
способности подшипников качения являются усталостное вы-
крашивание поверхностных слоев (рис. 5.1), а продолжитель-
ность их работы до предельного состояния или появления уста-
лостного износа называют ресурсом или номинальной долговеч-
ностью. 
Подшипники качения являются первой группой деталей, 
для которых был введен расчет на долговечность. При этом рас-
считать выход подшипника из строя по другим причинам, кроме 
контактной усталости, практически не представляется возмож-
ным. 
Большим количеством экспериментов была установлена за-
висимость между эквивалентной нагрузкой Р и числом миллио-
нов оборотов (ресурсом) L: 
Ресурс подшипников, выраженный в млн. оборотах L или в 









;× ×  
р 6
h
C 10L = ,
P 60 n
æ ö ×ç ÷ ×è ø
 
(5.1) 
где р – показатель кривой усталости, равный по результатам экс-
периментов для шарикоподшипников 3 и роликопод-
шипников 3,33; 
С – динамическая грузоподъемность, (выписывается из таб-
лиц) подразумевается такая постоянная нагрузка (ради-
альная для радиальных и радиально-упорных или цен-
тральная осевая для упорных и упорно-радиальных), 
которую идентичные подшипники могут выдержать в 
соответствии с требованиями ИСО в течении 1 млн 
оборотов внутреннего кольца (с 90% вероятностью 
безотказной работы). 
Расчет на динамическую грузоподъемность выполняется 
при частоте вращения кольца n > 1 мин-1, причем если n = 1…10 






стей, дорожек и тел качения 
вследствие циклических на-
гружений, которые после опре-
деленного числа циклов приво-
дит к образованию микро-
трещин и затем к выкрашива-
нию, повышению шума и виб-
рации. 
Разрушение колец и тел каче-
ния, а чаще всего буртов роли-
коподшипников, связанное с 




мических нагрузках и образо-
вание вмятин и лунок. 
 
Разрушение сепараторов в бы-
строходных подшипниках от 
действия центробежных сил и 
давления тел качения. 
 




При расчете гарантированного срока службы принимается 
такое время работы, которое выдерживает 90% подшипников, но 
остальные 10% могут отработать меньший срок. Однако это не 
имеет существенного значения, так как эксплуатация подшипни-
ков показала, что их средний ресурс может в 3…5 раз превышать 
общий средний, а максимальный еще больший. К тому же боль-
шинство подшипников в машинах недогружены. 
При компоновке редуктора подшипники выбраны конст-
руктивно. Обоснованность каждого принятого подшипника опре-
деляется проверочным расчетом (форм. 5.2) путем сравнения его 

















Машины и оборудование Lh, час 
Приборы и аппараты, используемые периодически (де-
монстрационная аппаратура, механизмы для закрыва-
ния дверей, бытовые приборы) 
500 
Механизмы, используемые в течении коротких перио-
дов времени (механизмы с ручным приводом, сельско-
хозяственные машины, подъемные краны в сборочных 
целях, легкие конвейеры) 
≥4000 
Ответственные механизмы, работающие с перерывами 
(вспомогательные механизмы на силовых станциях, 
конвейеры для поточного производства, лифты, нечас-
то используемые металлообрабатывающие станки) 
≥8000 
Машины для односменной работы с неполной нагруз-
кой (стационарные электродвигатели, редукторы об-
щего назначения) 
≥12000 
Машины, работающие с полной загрузкой в одну сме-
ну (машины общего машиностроения, подъемные кра-
ны, вентиляторы, распределительные валы) 
≥40000 
Непрерывно работающие машины с высокой нагруз-
кой (оборудование бумагоделательных фабрик, энерге-
тические установки, шахтные насосы, оборудование 





Согласно ГОСТ 16162-78 минимальная долговечность под-
шипников качения зубчатых редукторов общего назначения 
должна быть > 10000 часов (табл 5.1) 
Рекомендуемые значения расчетной долговечности под-
















перегрузки до 125% 
от номинальной на-
грузки 
1,0÷1,2 Прецизионные зубчатые 
передачи: металлорежу-
щие станки (кроме стро-
гальных и долбежных); 
блоки: электродвигатели 
малой и средней мощно-





до 150% от номи-
нальной нагрузки 
1,3÷1,8 Зубчатые передачи 7-й и 
8-й степеней точности; 
редукторы всех конструк-






грузки до 200% от 
номинальной на-
грузки 
1,8÷2,5 Зубчатые передачи 9-й 
степени точности; дро-
билки и копры; криво-
шипно-шатунные меха-
низмы; мощные вентиля-
торы; валки прокатных 
станов 
Нагрузка с сильны-
ми ударами и крат-
ковременными пе-
регрузками до 300% 
от номинальной на-
грузки 
2,5÷3,0 Тяжелые ковочные маши-












100 125 150 175 200 225 250 
kT 1,00 1,05 1,10 1,15 1,25 1,35 1,40 
 
В связи с тем, что ресурс зубчатого редуктора в соответ-
ствии с ГОСТ равен 36000 час, то следует примерно такое же 
время работы принимать и для его подшипников качения. 
Значения коэффициентов безопасности, характеризующих 
характер нагрузки на подшипник приведены в табл. 5.2, темпера-
турные – в табл. 5.3. 
Эквивалентная – это такая постоянная нагрузка (радиаль-
ная для радиальных или радиально-упорных подшипников), при 
которой ресурс и надежность подшипников будут такими же, как 
и при действительных условиях нагружения и вращения внут-
реннего кольца. 
Эквивалентную радиальную нагрузку определяют по фор-
муле: 
( )rП аП б ТP XVF YF К К ,= + ×  (5.3) 
где X,Y – соответственно, коэффициенты радиальной и осевой 
нагрузок; 
V – коэффициент вращения, в редукторах при вращении 
внутреннего кольца V = 1,0; 
Кб – коэффициент безопасности, учитывающий динамиче-
скую нагрузку и условия работы (табл. 5.2); 
КТ – температурный коэффициент (табл. 5.3); 
FrП и FаП  -соответственно постоянные расчетные радиаль-
ная и осевая нагрузки, действующие на подшипник. 
Радиальная нагрузка на подшипник является реакцией в 
опоре от действия приложенных сил и вычисляется составлением 
уравнений моментов относительно опор, что выполнено при рас-
чете вала. Расчет осевых нагрузок рассмотрен ниже. 
В редукторах на подшипники от воздействия зубчатых ко-
лес действуют силы в двух плоскостях, а радиальная нагрузка 
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на подшипник определяется суммированием горизонтальной и 




Рис. 5.2. Суммарная радиальная нагрузка 
 
2 2
rП x yF R R .= +  (5.4) 
Очевидно, что если на вал действует нагрузка в одной 
плоскости, например, от ременной передачи Fр, то: 
FrП = Fр. 
Коэффициенты радиальной Х и осевой нагрузки Y опреде-
ляются по таблицам в зависимости видов нагрузок и соотноше-
ния е осевой нагрузки FаП и радиальной FrП. Между коэффициен-
тами имеет место следующее соотношение 
1-XX+eY=1 Y=
e
или  (5.5) 
Статическая грузоподъемность С0 подшипника (выписы-
вается из таблиц) – такая статическая нагрузка, которая вызывает 
общую статическую деформацию тел качения и колец в наибо-
лее нагруженной точке контакта, равную 0,0001 диаметра тел ка-
чения. 
По стандарту ИСО 76-1987 статическая грузоподъемность 
определяется как статическая нагрузка, соответствующая вели-
чине контактных напряжений в центре пятна контакта наиболее 
нагруженного участка дорожки и тела качения: 
- 4200 МПа  - для шарикоподшипников (кроме самоуста-
навливающихся); 
- 4000 МПа – для роликоподшипников. 
Эти напряжения вызывают указанную выше деформацию. 
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Подшипники по статической грузоподъемности выбира-
ются или проверяются в случае, если они воспринимают внеш-
нюю нагрузку в неподвижном состоянии или вращаясь с частотой 
n ≤ 1 мин-1. Если n = 1…9 мин-1, то расчет ведется для n = 10 
мин-1. 
 
5.2. Радиальные подшипники 
 
Их можно разделить на две группы:  
а) предназначенные для восприятия только радиальной на-
грузки, например типа 2000 с короткими цилиндрическими роли-
ками; 
б) допустима осевая нагрузка в расчетном диапазоне; для  
шариковых однорядных типа 0000 – в пределах до 70% неис-
пользованной радиальной нагрузки и незначительная для неко-




1. Если радиальные подшипники нагружены только ради-
альной силой FrП = 0, то Х = 1, Y = 0, а эквивалентная нагрузка 
.kkFP TбrП ××=  (5.6) 
2. При действии осевой силы FаП на радиальный шарико-
подшипник, в нем возникает осевое смещение колец относитель-
но друг друга (рис. 5.3) и подшипник в какой-то мере приобретет 
вид шарикового радиально-упорного типа 6000 с углом контак-











Коэффициенты радиальной нагрузки Х, осевой  
нагрузки Y и параметра е для радиальных  















































Рис. 5.4. Схема определения коэффициентов X и Y для 
радиальных шарикоподшипников 
 246 
Тогда коэффициенты Х и Y будут определятся отношением 
Fа / С0 и параметром e = f(α). 
3. Осевая сила не влияет на величину эквивалентной на-
грузки Р до тех пор, пока отношение FаП / FrП = arctgβ (угол дав-
ления), не превысит величины параметра осевой нагрузки е, ко-
торый учитывает предельную величину осевой нагрузки (в долях 
FrП) пропорционально углу контакта α. 
Таким образом при действии на радиальный шарикопод-
шипник радиальной FrП и осевой силы FаП коэффициенты Х и Y 
определяются в таком порядке. 
1. Вычисляется отношение Fa / Co, т.е осевой к радиальной 
статической и выписывается из табл. 5.4 значение параметра осе-
вой нагрузки е. 
2. Вычисляется отношение Fa / FrП, сравнивается с величи-
ной е, определяются коэффициенты Х и Y  как указано на рис.5.4. 
Во втором случае, если при значительном увеличении осе-
вой силы угол давления β превосходит угол контакта α, то сни-
жается долговечность шарикоподшипников и возможно скольже-
ние шариков по беговым дорожкам колец. 
 
5.3. Радиально-упорные подшипники 
 
5.3.1. Основные сведения 
 
К ним относятся регулируемые 
шариковые типа 6000 радиально-упорные 
подшипники с углами контакта 12, 26 и 
360 и роликовые конические α = 11…180, а 
для восприятия больших осевых нагрузок 
α = 26…360 (угол между нормалью к 
средней точке контакта тела качения и 
наружного кольца и перпендикуляром к 
оси вала). 
Они регулируются двумя способами: 
- перемещением наружного кольца 
(по корпусу) (рис. 5.5,а) чаще всего крышкой, при установке 
подшипников «враспор» (при нагреве и увеличении длины вала 
зазор в подшипниках может выбираться); 
- перемещением внутреннего кольца на вал, как правило, 
гайкой (рис. 5.5,б), при установке подшипников «врастяжку» (по 
зарубежной терминологии: Х и О - образные). 
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Для регулируемых подшипников типов 6000 и 7000 при оп-
ределении реакций следует иметь ввиду, что пролет, т.е. расстоя-
ние между расчетными точками приложенных реакций в опорах 
не совпадают с центрами подшипников. Они находятся в местах 
пересечения нормалей к середине контактирующей с телом каче-
ния поверхности с осью вала. Направление смещений а точек 




Рис. 5.5. Регулировки радиально-упорных подшипников 
 
По условию жесткости первая схема более предпочтитель-
на, так как при одинаковых габаритах расстояние между опорами 
может быть меньшим, что имеет место в редукторах (идет в за-
пас). 
Если зазор в радиально-упорном подшипнике будет боль-
шим (рис. 5.6,а), то при этом нагружается только на одно тело 
качения (шарик или ролик), что приведет к потере работоспособ-
ности. Поэтому сборку и регулировку подшипников типа 6000 и 
7000 следует выполнять так, чтобы отсутствовали зазоры или, 
чтобы они были минимальными. При этом будут нагружены 
большая часть тел качения (причем неравномерно) и улучшается 
распределение нагрузки между  ними (рис. 5.6, б). 
 
 
Рис. 5.6. Распределения нагрузок между телами качения 
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Эквивалентная нагрузка для радиально-упорных под-
шипников вычисляется в целом по приведенной выше формуле 
(5.3). Расчет несколько усложняется тем, что кроме осевой силы 
Fa в зацеплении, приложение радиальной нагрузки к радиально-
упорному подшипнику вызывает появление в нем осевой состав-
ляющей S - дополнительной нагрузки, которая зависит от угла 








Если отсутствует предварительный натяг и осевая игра 
(т.е. зазор), то осевые составляющие от радиальных нагрузок для 
радиально-упорных шариковых подшипников определяются 
по формуле: 
rПeFS = , (5.7) 
для конических роликоподшипников 
rП0,83eFS = . (5.8) 
Естественно, что в реальных условиях работы действитель-
ные расчетные осевые нагрузки на подшипник FaП  с учетом 
внешних условий нагружения узла могут превышать значения S. 
Более того, условием нормальной работы радиально-упорного 
регулируемого подшипника: 
SFаП ³ . (5.9) 
Отсюда следует, что S является минимально допустимой 
осевой силой для основных типов радиально-упорных  подшип-
ников, регулируемых при сборке.  
Расчетные осевые нагрузки на подшипник находят из усло-
вий равновесия сил в подшипнике (с учетом знаков)  
FаП1 + FаП2 +Fa = 0. 
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Решение уравнения равновесия является задачей статически 
неопределимой, так как неизвестны две силы. Поэтому для на-
хождения значений FаП1 и FаП2  и в качестве дополнительного ис-
пользуют условие нормальной работы подшипников FаП ≥ S. 
Таким образом, в расчетную величину осевой силы, действую-
щей на подшипник, входит осевая составляющая S другого под-
шипника. 
В общем случае (табл. 5.5) расчетные осевые нагрузки в 
двух радиально-упорных подшипниках: 
- в одном равна дополнительной осевой нагрузке (силы) S            
(FаП = S); 
- в другом равна сумме или разности осевой силы Fa  и до-




Расчетная осевая нагрузка в радиально-упорных  
подшипниках 
 
№ п.п Условия нагружения Расчетные осевые силы на 
подшипники 
1 Fa ≥ 0 
S1 ≥ S2 
2 S 1≤ S2 
Fa ≥ S2 – S1 
FaП1 = S1; 
FaП2 = Fa + S1 
3 Fa ≤ S2 – S1 
S1 < S2 
FaП1 = S2 – Fa; 
FaП2 =  S2 
 
Эквивалентные нагрузки на радиально-упорные подшип-
ники определяются в целом приведенной выше формуле 5.3 
P = (XFrП +YFаП)Кб·КT, 
в которой в отличии от расчетов для радиальных подшипников, 
необходимо оперировать расчетной осевой силой FаП. Она со-
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ставлена из осевых сил в зацеплениях Fa и  дополнительных S, 
возникающих от действия радиальных нагрузок на подшипники. 
Суммарные радиальные  нагрузки на подшипники вычис-
ляются по форм. 5.4, используя выполненные ранее расчеты ва-
лов на прочность. Коэффициенты X  и Y  определяются в зависи-
мости от типа подшипника по таблицам. 
 
5.3.2. Роликовые конические 
 
Из каталога (таблиц) выписываются: C, C0; параметр осе-
вой нагрузки е и коэффициент Y для предварительно выбранного 
подшипника. Коэффициенты X и Y и эквивалентные нагрузки 
определяются раздельно для обоих подшипников, а ресурс – по 
более нагруженному.  
Схема расчета приведена на рис. 5.7. 
1. Вычисляются дополнительные осевые нагрузки (ради-
альные нагрузки известны) в подшипниках (форм.5.8): 
S1 = 0,83eFrП1, S2 = 0,83eFrП2 . 
2. По табл. 5.5 в зависимости от соотношений всех осевых 
составляющих определяются расчетные осевые силы в под-
шипниках 
FаП1 и FaП2 = f(S1; S2 иFa), 
причем если на валу установлены 2…3 косозубых колеса, то рас-
четная осевая сила в зацеплениях определяется их суммировани-
ем с учетом направления их действия, например  
Fa = Fa1 – Fa2 + Fa3. 
3. Далее вычисляются соотношения осевой нагрузки к ра-
диальной и сравниваются  с табличным значением e для каждого 










  e; 
и принимаются коэффициенты X и Y по таблицам и форму-
лам из каталога. 
4. Определяются эквивалентные нагрузки Р1 и Р2 для каж-
дого подшипника по форм. 5.3 
5. Ресурс Lh (в часах) вычисляется по наиболее нагружен-
ному подшипнику (форм. 5.2) 
Примечание. Каталог – таблицы подшипников по ГОСТ, 












Рис. 5.7. Схема определения коэффициентов X и Y для  




5.3.2. Радиально-упорные шариковые 
 
Особенностью их расчета заключается в зависимости ве-
личины воспринимаемой осевой нагрузки от угла контакта α и 
радиального зазора. 
Поэтому осевой параметр е не задается в таблицах, а опре-
деляется методом приближений. 
Для предварительно принятого подшипника выписывается 
из каталога (таблицы) значения С и С0. Величина е, как ранее для 
радиально-упорному роликоподшипнику, отсутствует. 
Схема расчетов коэффициентов X  и Y представлена на рис. 
5.9. Расчеты выполняются для обоих подшипников. 
1. Сначала параметр е заменяется на е', который определя-
ется в зависимости от отношения FrП / С0 и угла контакта α (ука-
заны в каталоге), и по графику (рис. 5.8). 


























Рис. 5.8. Определение величины е' 
 
При начальном угле контакта α = 120  и α = 150  значение е' 
принимают по графику (рис. 5.8). 
Для радиально-упорных шарикоподшипников с начальным 
углом контакта α ≥ 180 величина е' равна: 
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при  α = 180 
при  α = 260 
при  α =360 
е' = е = 0,57; 
е' = е = 0,68; 
е' = е = 0,99. 
2. Вычисляются дополнительные осевые силы в подшипни-
ках (форм.5.7) с использованием е' 
1 1 rП1S e F¢=  и 2 2 rП2S e F¢= . 
3. В зависимости от соотношений всех осевых сил по табл. 
5.5 определяются расчетные осевые силы в подшипниках 
FаП1 и FаП2 = f(S1; S2 и Fa). 
Если на валу установлено несколько косозубых колес, то 
расчетная осевая сила вычисляется их суммированием с учетом 
направления (знака) их действия, например 
Fa = Fa1 – Fa2 +Fa3 → Fa = Fa3. 
Так как расчетные осевые силы известны, то дальнейший 
расчет выполняется в обычном порядке (с уточнением параметра 
е). 
 












Коэффициенты радиальной нагрузки Х, осевой Y и параметра 












































260 - 0,41 0,87 0,68 






Рис. 5.9. Схемы определения коэффициентов X и Y для 
радиально-упорных шариковых подшипников 
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5. Вычисляются соотношения осевой нагрузки к радиаль-
ной, которые затем сравниваются с табличными значениями е 











и принимаются коэффициенты X и Y по табл. 5.6. 
6. Вычисляются эквивалентные нагрузки на подшипники Р1 
и Р2 по форм. 5.3. 
7. Ресурс Lh  в часах определяется по более нагруженному 
подшипнику (форм. 5.2). 
В разделе 5.4 даны примеры расчетов радиальных и  ради-
ально-упорных шарикоподшипников на всех валах. 
 
5.4. Примеры расчетов подшипников на долговечность 
 
5.4.1. Общие положения 
 
В настоящем разделе приведены примеры расчетов ресур-
сов радиальных, радиально-упорных шариковых и конических 
роликоподшипников, установленных предварительно на валах 
одно и двухступенчатых цилиндрических редукторах. 
При этом: 
1. Оценивалась долговечность подшипников, имея ввиду, 
что она в принципе должна приближаться к сроку службы всего 
редуктора (36·103 час). 
2. В связи с тем, что выпускаемые промышленностью ци-
линдрические редукторы общего назначения рассчитаны на рабо-
ту с динамическими нагрузками и вибрациями (иначе и не долж-
но), то коэффициент безопасности принят Кб = 1,5; температур-
ный - обычный КТ = 1,0. 
Тогда эквивалентные динамические нагрузки с учетом того, 
что вращается внутреннее кольцо подшипника (V = 1,0): 
- при (Х = 1; Y = 0) → Р = FrП · Кб· КТ; 
- при (Х ≠ ; Y ≠) → Р = (ХFrП + ХFаП)Кб· КТ; 
(5.10) 
Увеличить долговечность подшипников можно несколь-
кими способами: 
а) заменить подшипник другой серией или типом 7000; 
б) обеспечить надежную смазку подшипников редукторов 
картерным маслом; 
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в) повысить чистоту поверхностей цапф до шероховатости 
0,8…0,63 мкм; 
г) повысить точность центровки, имея ввиду, что на под-
шипники ведущих и тихоходных валов редукторов дополнитель-
но действует нагрузки от неточной центровки.  
Согласно статистике фирмы SKF более 45% выхода из 
строя подшипников этих валов связано с центровкой, что под-
тверждается практикой. 
Для упрощения расчетов можно рекомендовать номограм-
мы, для определения ресурсов подшипников, которые приведены 
в табл. 5.7. 
 





Рис. 5.10. К примеру П.32 
 
П.32. Вал-шестреня редуктора, подшипники радиальные 
шариковые 309, С = 52,7 кН; С0 = 30кН (табл. 3.6). Реакции в 
опорах подшипников: RAx = 2587 Н; RAy = 535 Н; RBx = 2977 Н; RBy 
= 1099 Н. Осевая сила в зацеплении Fa = 624 Н (рис 5.10). 




Ax1rП =+=+= Н; 
317710992977RRF 222By
2
Bx2rП =+=+= Н. 
Определяем осевой параметр е по более нагруженному 







a == ; по табл. (5.4) е = 0,2. 






Номограммы фирмы SKF для определения расчетной 













a >== (рис. 5.4) принимаем по 







a ==®<== . 
Эквивалентные динамические нагрузки (форм.5.3) 
Подш.1: Р1 = (Х1FrП1 + Y1Fa)KбKT = (0,5 ·2642 +  
+1,8·624)1,5 · 1 = 3904 Н; 
Подш.1: Р2 = FrП2KбKT = 3177 ·1,5 ·1 = 4765 Н; 
Ресурс в часах определяем по более нагруженному подшип-




























Срок службы подшипника весьма мал, требуется замена. 
 
П.33. Вал-шестреня по примеру П.32, но подшипники ради-
ально-упорные шариковые 36209; α = 120 (табл. 3.8): С = 41,2 
кН; С0 = 25,1 кН; Х = 0,45. Суммарные радиальные нагрузки в 
подшипниках: FrП1 = 2642 Н; FrП2 = 3177 Н. Fa  = 624Н. 
Примечание. При расчете радиальных шариковых подшип-
ников параметр е определяется по таблице в зависимости от 
соотношения Fa /C0. Для радиально-упорных подшипников дейст-
вующая расчетная осевая сила FaП  составлена из силы в зацеп-
лении и дополнительной S в подшипнике, которая неизвестна. 
Поэтому сначала расчет выполняется нахождением прибли-
женного значения параметра е → е' (рис.5.8, 5.9) по величине 












1rП ==   1e 0,36¢ =  (рис.5.8, 5.9, 
табл. 5.6); 







2rП ==   1e 0,37¢ = .  
Дополнительные осевые силы (форм.5.7): 
2 2 rП 2S e F 0,37 3177 1175¢= = × =  Н; 
Расчетные осевые силы на подшипники (табл. 5.5, пункт 
2) при S1 < S2; S2 – S1 = 1175 – 925 = 250 < Fa; 
FаП1 = S1 = 925 H; FаП2 = S1 + Fa = 925 + 624 = 1549 Н. 
Находим значения параметров е (табл.. 5.6) 
Подш.1: aП 1 1
0
F 925 0,037 e 0,34.
С 25100








2aП =Þ==  
Для определения коэффициентов Х и Y вычисляем отно-








1аП ==Þ<==    
Подш.2: аП 2 2 2 2
rП 2
F 1547 0,48 e X 0,46; Y 1,13.
F 3177
= = > Þ = =  
(табл. 5.6). 
Эквивалентные динамические нагрузки на подшипники 
(форм. 5.10). 
Подш.1: Р1 = FrП1 · Кб· КТ = 2642 · 1,6 · 1 = 4227 H; 
Подш.2: Р2 = (Х2FrП2 + Y2FаП2)Кб· КТ = (0,46 ·3177 + 1,13 · 
·1549)1,6 · 1 = 5138 Н. 
Расчет ресурса ведем по более нагруженному подшипнику 































П.34. Вал-шестерня редуктора косозубая (рис. 5.12), ради-
ально-упорные подшипники 7209 (табл. 3.9): С = 50 кН; С0 = 33 
кН; е = 0,41, Y = 1,45 (выписываются из каталога). Реакции в 
опорах подшипников: RAx = 2587 Н;  RAy = 535 Н;  RBx = 2977 Н; 
RBy = 1099 Н. Осевая сила в зацеплении Fa = 624 Н. Частота 





Рис. 5.12. К примеру П.34 
 




Ax1rП =+=+= Н; 
317710992977RRF 222By
2
Bx2rП =+=+= Н. 
Дополнительные (собственные) осевые силы в подшипни-
ках (форм. 5.8): 
S1 = 0,83eFrП1 = 0,83 · 0,41 ·2642 = 899 Н; 
 S2 = 0,83eFrП2 = 0,83 · 0,41 ·3177 = 1081 Н Þ S2 >S1. 
По табл. 5.5, пункт 2: S1 < S2; Fa > S2 – S1; 
624 > 1081 – 899 = 182. 
Расчетные осевые силы на подшипники (табл.5.5): 
FаП1 = S1 = 899 Н; FaП2 = Fa + S1  = 624 + 899 = 1523 Н. 




F   (рис. 5.7, табл.5.6). 
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Подш.1: аП 1 1 1
rП 1
F 899 0,34 e X 1,0; Y 0.
F 2642
= = < Þ = =    
Подш.2: аП 2 2 2
rП 2
F 1523 0,47 e X 0,4; Y 1,45.
F 3177
= = < Þ = =  
Эквивалентные нагрузки (форм. 5.10) 
Подш.1: Р1 = FrП1 · Кб· КТ = 2642 · 1,6 · 1 = 4227 H; 
Подш.2: Р2 =(X2FrП2 + Y2FaП2)Кб·КТ = (0,4 · 3177 + 1,45 
·1523)1,6 · 1 = 5566 Н.  
Расчет ресурса ведем по более нагруженному подшипнику 




10 C 10 50000L = 29550
60 n P 60940 5566
æ ö æ ö= =ç ÷ ç ÷× è øè ø
 час. 
 
П.35. Вал-шестреня редуктора с раздвоенной ступенью 
(рис. 5.13), подшипники роликовые с короткими цилиндрическими 
роликами легкой узкой серии 32209А, С = 60,5 кН; С0 = 35 кН 
(табл.3.7). Суммарные реакции в опорах FrП1 = 2640 Н; FrП2 = 
3170 Н.Вал имеет две косозубые шестерни, осевые в них силы 
направлены в противоположные стороны и суммарная осевая 
сила Fa = 0. Коэффициенты Х = 1, Y = 0. Ресурс вычисляем по 




Рис. 5.13. К расчету подшипников вал-шестрени с раз-
двоенной ступенью 
 



























=  час. 
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5.4.3. Промежуточные валы 
 
П.36. Промежуточный вал: шестерня косозубая, колесо-
прямозубое (рис. 5.15), установлены радиально упорные ролико-
вые подшипники 7309, α = 12°: С = 83 кН, С0 = 60 кН; е = 0,28 
(табл. 3.9), Y = 2,16. Реакции в опорах: RAx = 10727 H; RAy = 2937 





Рис. 5.14 К примеру П.36 
 
Суммарные радиальные нагрузки (форм. 5.4): 
11122293710727RRF 222Ay
2
Ax1rП =+=+= Н; 
86683998659RRF 222By
2
Bx2rП =+=+= Н. 
Дополнительные осевые силы в подшипниках (форм. 5.8): 
S1 = 0,83eFrП1 = 0,83 · 0,28 ·11122 = 2585 Н; 
 S2 = 0,83eFrП2 = 0,83 · 0,28· 8668 = 2014 Н.  
Расчетные осевые силы на подшипники (табл. 5.5., пункт 
1): 
S1 > S2; Fa >0. 
FаП1 = S1 = 2585 Н; FaП2 =Fa + S1 = 1958 + 2585 = 4543 Н. 



















F 4543 0,52 e X 0,4; Y 2,16.
F 8668
= = > Þ = =  
Эквивалентные нагрузки (форм. 5.3) 
Подш.1: Р1 = FrП1 · Кб· КТ = 11122 · 1,5 · 1 = 16683 H; 
Подш.2: Р2 = (X2FrП2 + Y2FaП2) ·Кб· КТ = (0,4· 8668 + 2,16 · 
4543)1,5 · 1 = 19920 Н. 




























=  час. 
Срок службы ниже нормы <10000 час. Принимаем на тот 
же диаметр вала подшипник другой серии. 
Если установить подшипник 7609 А (табл. 3.9), для ко-





æ ö» =ç ÷× è ø
час, что близко к сроку 
службы всего редуктора. 
 
П.37. Промежуточный вал редуктора с раздвоенной бы-
строходной ступенью: шестерни и зубчатое колесо косозубые, 
осевые силы в зацеплениях (направление см. на рис. 5.16, а) Fa1 = 
1750 Н, Fa2 = 2100 H, Fа3 = 2100 Н. Суммарные реакции в опорах: 
FrП1 = 10727 Н; FrП2 = 8668 Н. Подшипники шариковые радиаль-
но-упорные 46309: С = 61 кН; С0 = 37 кН; α = 120  (табл.3.8). 
Так как осевые силы в зубчатых колесах вала равны и на-
правлены в противоположные стороны, то их суммарная осевая 
сила Fa1 – Fa2 = 0. Следовательно в расчет принимается только 
осевая сила шестерни Fa3 = Fa, 
Расчет выполняем согласно схемы (рис. 5.9) с учетом того, 
что параметр осевой нагрузки е неизвестен. В первом прибли-
жении он принимается из соотношения FrП / С0. 
Подш.1: rП 1 1
0
F 10727 0,29 e 0,346
С 37000
¢= = Þ =  (рис. 5.8). 
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Подш.2: rП 2 2
0
F 8668 0,23 e 0,42.
С 37000




Рис. 5.15. К примеру П.37 
 
Дополнительные осевые силы (форм. 5.7): 
1 1 rП 1S e F 0,46 10727 4934¢= = × = Н; 
2 2 rП 2S e F 0,42 8668 3640¢= = × = Н; 
По табл. 5.5, пункт 1 находим расчетные осевые нагрузки в 
подшипниках: 
S1 > S2; Fa >0 Þ FaП1 = S1 = 4934 Н; 
FaП2 = Fa + S1 = 2100 + 4934 = 7034 Н. 








1aП =Þ== ; 
- подш.2: aП 2 2
0
F 3640 0,1 e 0,44.
С 37000
= = Þ =  
Коэффициенты Х и Y из соотношения аП
rП
F
F  (рис. 5.9, 
табл. 5.6). 
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Подш.1: аП 1 1 1 1
rП 1
F 4934 0,46 e X 0,45; Y 1,18.
F 10727
= = > Þ = =    
Подш.2: аП 2 1 2 2
rП 2
F 7034 0,81 e X 0,45; Y 1,0
F 8668
= = > Þ = =  
Эквивалентные динамические нагрузки (форм. 5.10): 
Р1 = (X1FrП1 + Y1FaП1) ·Кб· КТ = (0,46· 10727 + 1,18 · 4934)1,5 
· 1 = 16135 Н. 
Р2 =(Х2FrП2 + Y2FаП2)КбКТ = (0,45·8668 +1·7034)1,5 ·1 = 
16402 H; 
Расчет долговечности по более нагруженному подшипнику 




10 C 10 61000L 4506
60 310 P 60 310 16402
æ ö æ ö= = =ç ÷ ç ÷× × è øè ø
 час. 
Срок службы весьма низкий. 
 
П. 38. Заменяем на радиально-упорные роликовые кониче-
ские с повышенной динамической грузоподъемностью средней 
широкой серии 7609:D = 100 мм; В = 29 мм; С = 114 кН; С0 = 
90,5 кН; е = 0,29 (табл.3.9). 
Дополнительные осевые силы в подшипниках (форм.5.8) 
S1 = 0,83·e·FrП1 = 0,83 · 0,29 · 1122 = 2677 Н; 
S2 = 0,83·e·FrП2 = 0,83 · 0,29 · 8668 =2086 Н. 
По табл. 5.5, пункт 1 вычисляем расчетные осевые силы 
на подшипники: 
FаП1 = S1 = 2677 Н; FаП2 =Fa +  S1 =1958 +  2677 = 4635 Н. 
















2аП ==Þ<==  
Р1 = FrП1 · Кб· КТ = 11122 · 1,5 · 1 = 16683 H; 
Р2 = (0,4FrП2 + Y2FaП2) ·Кб· КТ = (0,4· 8668 + 2,06 · 4635)1,5 · 
1 = 19523 Н. 














=  час. 
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П.39. Промежуточный вал редуктора с раздвоенной бы-
строходной ступенью (рис. 5.15), все колеса косозубые. Подшип-
ники радиально-упорные роликовые 7310 А: С = 117 кН; С0 = 90 
кН; е = 0,35 (табл.3.9). Осевые силы в зацеплениях: Fa1 = Fa2 = 
1100 H; Fa3 = 2000 Н. Суммарные радиальные нагрузки в подшип-
никах: FrП1 = 11250 Н; FrП2 = 9250 Н. Частота вращения вала n2 
= 310 мин-1.  
Осевая нагрузка Fa = Fa1 – Fa2 + Fa3 = Fa3. 
Дополнительные осевые силы в подшипниках (форм. 5.8): 
S1 = 0,83·e·FrП1 = 0,83 · 0,35 · 11250 = 3569 Н; 
S2 = 0,83·e·FrП2 = 0,83 · 0,35 · 9250 =2681 Н. 
Расчетные осевые силы (табл. 5.5, пункт 1): при S1 > S2; Fa 
> 0; 
FаП1 = S1 = 3268 Н; FаП2 =Fa +  S1 =2000 +  3268 = 5260 Н. 
Коэффициенты Х и Y (рис. 5.7). 
Подш.1: аП 1 1 1
rП 1
F 5260 0,46 e X 0,4; Y 1,5
F 11250
= = > Þ = = . 
Подш.2: аП 2 2 2
rП 2
F 5260 0,56 e X 0,4; Y 1,7
F 9250
= = > Þ = =  
Эквивалентные динамические нагрузки (форм. 5.3): 
Р1 = (Х1FrП2 + Y1FaП1) ·Кб· КТ = (0,4· 11250 + 1,7 · 5260)1,5 · 1 
= 20163 Н. 
Р2 = (Х2FrП2 + Y2FaП2) ·Кб· КТ = (0,4· 9250 + 1,7 · 5260)1,5 · 1 
= 18963 Н. 















=  час. 
 
П.40. Промежуточный вал n2 = 310 мм-1: шестерня и ко-
лесо косозубые: осевые силы в зубчатых зацеплениях направлены 
в противоположны стороны Fa2 = 1120 H; Fa3 = 1958 Н. подшип-
ники радиально-упорные шариковые легкой узкой серии (табл. 
3.8) 36209: С = 41,2 кН; С0 = 25,1 кН, , α = 120. Суммарные ради-







Рис. 5.16. К примеру П.40 
 
Суммарная осевая сила в зацеплениях Fa = Fa3 – Fa2 = 1958 – 
1120 = 838 Н. 
Дополнительные осевые силы в подшипниках вычисляются 
по приближенному значению е →е' величине FrП вместо FаП, ко-
торая неизвестна (рис. 5.8, форм. 5.7). 
Подш.1: rП 1 1
0
F 1240 0,05 e 0,3;
С 25100
¢= = Þ =   
1 1 rП 1S e F 0,3 1240 372Н .¢= = × =  
 
Подш.2: rП 2 2
0
F 3580 0,14 e 0,46;
С 25100
¢= = Þ =  
2 2 rП 2S e F 0,46 3580 1647¢= = × = Н. 
Расчетные осевые силы на подшипники (табл.5.5, пункт 
3): 
при S1 < S2; S2 – S1 = 1647 – 372 = 1275 >Fa ; 
FaП1 = S2 -  Fa = 1647 – 838 = 809 Н; FаП2 = S2 = 1647 Н. 

















2aП =Þ==  
















2аП ==Þ<==  
Эквивалентные динамические нагрузки (форм. 5.10): 
Р1 = (X1FrП1 + Y1FaП1) ·Кб· КТ = (0,46· 1240 + 1,22 ·809)1,5 · 1 
= 2336 Н. 
Р2 = FrП2 · Кб· КТ = 3580 · 1,5 · 1 = 5370 H; 




























=  час. 
 
5.4.4. На тихоходных валах 
 
П.41. Тихоходный вал (рис. 5.17): колесо косозубое, осевая 
сила в зацеплении  при β = 90, Fa = 1510 Н, подшипники радиаль-
ные шариковые 114, С = 37,7 кН; С0 = 24,5 кН (табл. 3.6). Сум-
марные радиальные нагрузки: FrП1 = 4303 Н; FrП2 = 6387 Н. Час-




Рис. 5.17. К примеру П.41 
 
Параметр осевой нагрузки е (рис.5.4): 
a
0
F 1510 = 0,061 e 0,26
C 24500
= Þ = (табл. 5.4); 
Коэффициенты Х и Y для более нагруженного подшипника 




F 1510 0,23 е Х 1;Y 0
F 6387
= = < Þ = = (осевая 
нагрузка не влияет на эквивалентную). 
Эквивалентная динамическая нагрузка (форм. 5.10) 
Р2 = FrП2 · Кб· КТ = 6387 · 1,5 · 1 = 9580 H; 




10 C 10 37700L 9568
60 n P 60 106 9580
æ ö æ ö= = =ç ÷ ç ÷× × è øè ø
 час. 
Такой ресурс радиального шарикового подшипника объяс-
няется малой частой вращения вала. 
 
П.42. Исходные данные по примеру П.41, угол наклона зуба 
увеличен до β = 120, а осевая сила в зацеплении  Fa = 2006 Н, FrП2 
= 6520 Н. 
Коэффициенты Х и Y (рис.5.4, табл. 5.4): 
a
0
F 2006 0,081 e 0,27;
C 24500




F 2006 0,3 е Х 0,56;Y 1,55
F 6520
= = > Þ = = (табл. 5.4) 
Эквивалентная динамическая нагрузка на подшипник 2 
(форм. 5.10): 
Р2 = (X2FrП2 + Y2Fa) ·Кб· КТ = (0,56· 6520 + 1,55· 2006)1,5 · 1 
= 10140 Н. 





æ ö= =ç ÷× è ø
 час. 
Таким образом увеличение угла наклона зуба на 30 снизило 
срок службы подшипника примерно на 16%. 
 
П.43 Тихоходный вал редуктора:  колесо прямозубое, под-
шипники радиальные шариковые (табл. 3.6) 214: С = 61,8 кН.  
Суммарные радиальные нагрузки в подшипниках:  
rП 1F 8200= Н; rП 2F 11920= Н. 





Рис. 5.18. К примеру П.43 
 
Расчет по более нагруженному подшипнику В: 
- эквивалентная динамическая нагрузка (форм. 5.10) 
Р2 = FrП2 · Кб· КТ = 1·11920 · 1,5 · 1 = 17880 H; 




10 C 10 61800L 5735
60 n P 60 120 17880
æ ö æ ö= = =ç ÷ ç ÷× × è øè ø
 час.  
П.44. Тихоходный вал редуктора, колесо косозубое. Ради-
ально-упорные роликовые подшипники легкой серии 7214 (табл. 
3.9): С = 96 кН; С0 = 82 кН; е = 0,37; Y = 1,62. Суммарные ради-
альные нагрузки: FrП1 = 8195 Н; FrП2 = 11900 Н. Осевая сила в 
зацеплении Fa = 2528 Н. Частота вращения n3 = 120 мин-1. 
Дополнительные осевые силы (форм. 5.8): 
S1 = 0,83·e·FrП1 = 0,83 · 0,37 · 8195 = 2516 Н; 
S2 = 0,83·e·FrП2 = 0,83 · 0,37 · 11900 = 3654 Н; 
Расчетные осевые силы (табл.5.5, пункт 2): при S2 > S1 < 
Fa;  
3654 – 2516 = 1138 < Fa  
FаП1 = S1 = 2516 Н; FаП2 = FаП + S1 = 2528 + 2516 = 5044 Н.  
Коэффициенты Х и Y (рис. 5.7). 
Подш.1: аП 1
rП 1
F 2516 = 0,3 e X 1; Y 0;
F 8195
= < Þ = =   
Подш.2: аП 2
rП 2
F 5044 0,42 e X 0,4; Y = 1,62.
F 11900





Рис. 5.19. К примеру П.44 
 
Эквивалентные динамические нагрузки (форм. 5.10): 
Подш.1: Р1 = FrП1 ·Кб· КТ = 8195 ·1,5 · 1 =12292 Н. 
Подш.2: Р2 = (XFrП2 + YFaП2) ·Кб· КТ = (11900 + 1,62 
·5044)1,5 · 1 = 19396 Н. 




10 C 10 96000L 28540
60 n Р 60 120 19396
æ ö æ ö= = =ç ÷ ç ÷× × è øè ø
 час. 
П.45. Тихоходный вал редуктора: колесокосозубое, под-
шипники радиально-упорные шариковые легкой серии (табл. 3.8) 
36214: С = 80,2 кН; С0 = 54,8 кН; α = 12˚. Суммарные радиаль-
ные нагрузки на подшипники: FrП1 = 8195 Н; FrП2 = 11900 Н. Осе-
вая сила в зацеплении Fa = 2528 Н (рис. 5.19). 
Приближенное значение осевого параметра е' (рис.5.8, 5.9). 
Подш.1: 1r П 1
O
F 8195 = 0,15 e = 0,38.
C 54800
¢= Þ   
Подш.2: 2rП 2
O
F 11900= = 0,22 e = 0,41.
C 54800
¢Þ  
Дополнительные осевые силы (форм.5.7): 
Подш.1: S1 = e'·FrП1 = 0,37 · 8195 = 3114 Н; 
Подш.2: S2 = e'·FrП2 = 0,41 · 11900 = 4879 Н. 
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Расчетные осевые силы на подшипники (табл. 5.5, пункт 
2): при S2 > S1; S2 – S1 = 4879 – 3114 = 1765 < Fa ; 
FаП1 = S1 = 3114 Н; FаП2 = S1 + Fa = 3114 + 2528  = 5642 Н.  
Определяем параметры е (табл.5.6). 
Подш.1: 1r П 1
O
F 3114 = 0,056 e = 0,37.
C 54800
= Þ   
Подш.2: 2r П 2
O
F 5642 = 0,103 e = 0,45.
C 54800
= Þ  
Коэффициенты Х и Y (рис. 5.7): 
Подш.1: аП 1
rП 1
F 2516 = 0,3 e X 1; Y 0;
F 8195
= < Þ = =   
Подш.2: аП 2
rП 2
F 5044 0,42 e X 0,4; Y = 1,62.
F 11900
= = > Þ =  
Коэффициенты Х и Y из соотношения аП
rП
F
F   
Подш.1: аП 1 1
rП 1
F 3114 = 0,37 e X 1,0; Y 0.
F 8195
= > Þ = =    
Подш.2: аП 2 2 2
rП 2
F 5642 = 0,47 e X 0,45; Y 1,13
F 11900
= > Þ = = . 
Эквивалентные динамические нагрузки (форм. 5.10): 
Подш.1: Р1 = FrП1 ·Кб· КТ = 8195 ·1,5 · 1 =12292 Н. 
Р2 = (X2FrП2 + Y2Fa2) ·Кб· КТ = (0,45· 11900 + 1,13·5642)1,5 · 1 
= 17595 Н. 




10 C 10 80200L 13055
60 n Р 60 120 17595




В примерах П.32…П.45 приведены расчеты подшипников 
валов одно- двухступенчатых цилиндрических редукторов. На 
быстроходных промежуточных и тихоходных валах в учебных 
целях поочередно устанавливались и рассчитывались шариковые 
радиальные, радиально- упорные шариковые и роликоконические 
подшипники. 
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Расчеты показали преимущество роликовых конических 
подшипников типа 7000. при этом, как указывалось выше, из-за 
неточной центровки быстроходных и тихоходных валов (а на 
производстве для этой цели чаще всего используется только ли-
нейка), резко увеличиваются неучтенные консольные нагрузки на 
подшипники с последующим их выходом из строя. 
Особенно это характерно для тихоходных валов. Казалось 
бы, малая частота их вращения гарантирует большой срок 
службы и можно устанавливать даже радиальные шариковые 

























6. Расчет шпоночных соединений 
 
Призматические врезные шпонки, устанавливаемые на ва-
лах редукторов, изготавливаются с отношением высоты к ширине 
от 1:1 до 1:2. Шпоночный паз врезается в вал на глубину 0,6h и 
соответственно на 0,4h – в ступицу. 
Рабочими поверхностями призматических шпонок являют-
ся боковые узкие грани. Напряжения смятия на них распределе-
ны весьма неравномерно в связи с неизбежным перекосом шпон-
ки (рис. 6.1, а). Кроме того появляется опрокидывающий момент. 
Прочные соединения рассчитываются на смятие из ус-
ловия равномерного распределения (рис. 6.1,б) напряжения по 
высоте шпонки и действия окружной силы на радиусе d/2 пер-
пендикулярно рабочим граням шпонки. В связи с этим несколько 
занижаются расчетные напряжения смятия. 
 
 
Рис. 6.1. Напряжение смятия в шпоночных соединениях 
 






т.е окружная сила Ft = 2T / d делится на площадь рабочей 
поверхности выступающей части шпонки (h – h1) · lP (при lP = l - 
b). 
По этой формуле обычно проверяют напряжение в зоне 
контакта или определяют предельный вращающий момент, а 
также длину шпонки и шпоночного паза. В последнем вычислен-
ная длина шпонки должна согласовываться с ГОСТ (табл. 6.1 и 
6.2): 
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( )[ ]1 см
2Tl b




Стандарты допускают использование для данного диаметра 
вала шпонок меньших размеров по сечению при значительной 
недогрузке шпоночного соединения, а также для ступенчатых и 
пустотелых валов. 
Геометрические параметры шпонок, приводимые в табли-




2Tτ £=  (6.3) 
Это условие принято за основу при стандартизации шпо-
нок, вследствие чего проверка на срез, как правило, не выполня-
ется. 
При сборке соединения шпонка плотно забивается в выфре-
зерованный паз на валу, а затем напрессовывается деталь с пазом 
на ступице. Вследствие неточности установки на станке и изго-
товления, шпоночные пазы имеют относительное угловое смеще-
ние, что вызывает появление первичных напряжений уже при 
сборке. 
В связи с этим при расчете на прочность необходимо учи-
тывать, что с увеличением отношения длины шпонки к диаметру 
вала l/d ведет к росту величины дополнительного напряжения. 
Поэтому допускаемые напряжения для шпоночных соеди-
нений с l/d > 1,5 следует снижать, например, для хвостовика бы-
строходного вала. 
Стандартные шпонки изготавливают из специального сор-
тамента (ГОСТ 8787-68 и 8786-68) среднеуглеродистой чистотя-
нутой стали Ст5, Ст6, сталей 45, 50, 55, 60 при σВ ≥ 600 МПа. 
Для редукторов при среднем режиме использования реко-
мендуется принимать: 
- для быстроходных валов [σВ] < 120 МПа; 
- промежуточных и тихоходных [σВ] < 150 МПа. 
Параметры шпоночных соединений приведены в стандар-
тах СЭВ 189-75 нормальные шпонки (табл. 6.1) и ГОСТ 10748-79 
– высокие табл. 6.2, у которых высота шпонок увеличена на 
10..80% в зависимости от диаметра вала. Это позволяет снизить 
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напряжение смятия, однако снижается также и прочность сечения 
вала. 
Сечения шпонок редуктора и их длины предварительно вы-
браны при компоновке, поэтому требуется выполнить прове-
рочный расчет по форм. 6.1. 
Если расчетные напряжения превышают допустимые, то 
следует: 
а) увеличить длину шпоночного паза на валу и соответст-
венно шпонки с последующим согласованием размера по длине 
(рис. 6.1); 
б) на хвостовиках быстроходного и тихоходных обычно ус-
танавливаются полумуфты с разной длиной ступиц (табл. 6.1) – 
принять полумуфту с увеличенной длиной ступицы; 
в) применить высокие шпонки по ГОСТ 10748-79. 
П.46. Проверить шпоночные соединения тихоходного вала 
редуктора, вращающий момент Т = 1900 Н·м, диаметры участ-
ков вала: 
хвостовика d1 = 63 мм; под зубчатое колесо d2 = 80 мм 
(рис. 5.2). Длины участков указаны на рисунке. 
 
 
Рис. 6.2. К расчету П.46 
 
Выполняем проверки шпоночных соединений на смятие при 
[σсм] = 120…150 МПа. 
Хвостовик (табл. 6.1), нормальная шпонка: b = 18 мм; h  = 
11 мм, t1 = 7 мм; l = 80 мм; d1 = 63 мм. 













Напряжение значительно превышает допустимое. Длину 
хвостовика для муфты типа МУВП (табл. 3.12) можно увели-
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чить до 100 мм и принять высокие шпонки по табл. 6.2 (ГОСТ 
10748-79): b = 18 мм, h = 16 мм, t1 = 10 мм, тогда 
( )( ) [ ]
3
см см
2 1900 10σ 122МПа σ





Под зубчатым колесом (табл. 6.1): 
d2 = 80 мм, b = 22 мм, h = 14 мм, t1 = 9 мм, l = 85 мм. 
Шпонка нормальная. 






 что для данного участка вала вполне удовлетворительно. 
П.47. По условиям примера П.46 определить расчетную 
длину высокой шпонки хвостовика при [σсм] = 120 МПа. 
По форм. 6.2 
( )[ ] ( )
3
1 см
2T 2 1900 10l b 18 101,7
d h- t 63 16 10 120s
× ×
= + = + =
-
 мм. 
































ного паза Диаметр вала d, мм b h 
Интервалы 
длины l t1 t2 
Свыше 12 до 17 5 5 10…56 3 2,3 
« 17 « 22 6 6 14…70 3,5 2,8 
« 22 « 30 8 7 18…90 4 3,3 
« 30 « 38 10 8 22…110 5 3,3 
« 38 « 44 12 8 28…140 5 3,6 
« 44 « 50 14 9 36…160 5,5 3,8 
« 50 « 58 16 10 45…180 6 4,3 
« 58 « 65 18 11 50…200 7 4,4 
« 65 « 75 20 12 56…220 7,5 4,9 
« 75 « 85 22 14 63…250 9 5,4 
« 85 « 95 25 14 70…280 9 5,4 
« 95 « 110 28 16 80…320 10 6,4 
« 110 « 180 32 18 90…360 11 7,4 
Для пазов  Для шпонок 
b r или s1 x 45  b s 
5…8 0,16…0,25  5…8 0,25…0,4 
10…18 0,25…0,4  10…18 0,4…0,6 
20…32 0,4…0,6  20…32 0,6…0,8 
 
Примечание. Длина шпонок выбирается из ряда: 14; 16; 18; 
20; 22; 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 70; 70; 80; 90; 100; 110; 












ного паза Диаметр вала d, мм b h 
Интервалы 
длины l t1 t2 
Свыше 30 до 38 
            » 38 » 44 
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            » 58 » 65 
            » 65 » 75 
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            » 95 » 110 
















Для пазов  Для шпонок 
b r или s1 x 45  b c или r1 
10…18 0,25…0,4  10…18 0,4…0,6 
20…32 0,4…0,6  20…32 0,6…0,8 
Примечание. Длина шпонок выбирается из ряда: 14; 16; 18; 
20; 22; 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 70; 70; 80; 90; 100; 110; 
125; 140; 160; 180; 220; 250; 280; 320; 360… 
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7. Корпус и главный вид редуктора 
 
7.1. Общие положения. 
 
Корпус – базовая сборочная единица, в котором размеще-
ны и относительно герметично закрыты детали редуктора. Его 
конструкция должна обеспечить жесткость при восприятии на-
грузок в зубчатых передачах, смазку их, а также подшипников 
качения и рабочих кромок манжет уплотнений. Корпус редукто-





Для удобства сборки, обслуживания и ремонта корпус, вы-
полняется разъемным из двух деталей (рис. 7.1): основания и 
крышки, которые соединяются по периметру болтами (часто 
основание именуют «корпусом»). Разъем располагается строго по 
осям валов. 
Конструкции корпусов редукторов, чаще всего разъемных, 
зависят от типов передач, их передаточных чисел, вращающих 
моментов, технологичности, условий эксплуатации и других фак-
тов. 
Изготавливаются литьем из серого чугуна СЧ15, 18, стали 
Ст25Л, 35Л крупными сериями. 
Малыми сериями и в условиях единичного производства 
корпуса изготавливают сваркой из листовой стали Ст3. При этом 
бобышки под подшипники выполняются ковкой или литьем с 
последующей сваркой. Корпуса одно; двухступенчатых редукто-
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ров по типу, изображенного на рис. 7.1, получили преимущест-
венное распространение. 
Сравнительно недавно появились корпуса прямоугольной 
формы с гладкими наружными стенками (рис. 7.2). В них фланцы 
по периметрам основания и крышки направлены внутрь, а их со-
единения выполняются винтами. Это вызывает необходимость 





Рис. 7.2. Корпус с направленными внутрь элементами 
 
Мотивировка применения таких конструкций – в неудобст-
ве при обслуживании ранее принятых литых корпусов редукто-
ров, а также в их неэстетичности из-за наличия фланцев, ребер 
жесткости, выглядит необоснованно. 
Кроме того при изготовлении прямоугольных корпусов 
увеличивается их масса, усложняется литейная оснастка и про-
цесс формовки модели и др.  
Поэтому подавляющее число заводов выпускают редукторы 
ранее принятой базовой конструкции (см. предисловие). 
Ниже приводится порядок поэтапного конструирования 
корпусов методом последовательного наслоения, который ра-
нее применялся при компоновке деталей и узлов редукторов. 
Основой является ранее выполненная в масштабе компо-
новка редуктора. Следует иметь ввиду, что на сборочном черте-
же формата А1 компоновка является видом в плане и располага-
ется в левой нижней части чертежа. 
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Компоновочный чертеж в настоящей книге для удобства 
располагается  в верхней части страницы. Вниз опущены верти-
кальные характерные линии, которые потребуются для построе-
ний: межосевые расстояния, внутренние стенки редуктора, флан-
цы и др., количество и их значение. 
Очевидно, что на листе формата А1 эти линии могут распо-
лагаться вниз относительно компоновки или заменяться отмет-
ками циркуля на линии разъема редуктора. 
Конечной целью является выполнение фронтальных про-
екций (видов) одноступенчатого редуктора и рассмотренных вы-
ше трех типов двухступенчатых. Виды сбоку легко построить, 
если требуется, по выполненным ранее двум проекциям. 
Кроме них, для курсового проектирования на рис. 
7.31…7.33 приведены другие типы двухступенчатых редукторов, 
расчеты и главные виды которых, выполняются аналогично. 
Последовательные построения сопровождаются поясне-
ниями. Все справочные материалы , включая, отдельные геомет-
рические параметры корпуса и др., даны на основании многолет-
него опыта конструирования, изготовления и эксплуатации. Они 
приведены в технической и учебной литературе. 
 





Поэтапное построение фронтальной проекции одноступен-
чатого редуктора на базе компоновки приведено на рис. 7.3. 
1. Намечается горизонтальная линия n-n разъема крышки 
редуктора, на межосевом расстоянии aw изображаются диаметры 
выступов зубьев шестерни da1 и колеса aа2. 
2. Для построения внутренней стенки редуктора вычисля-
ется толщина стенки крышки (и корпуса) редуктора: δ = 0,025aw 
+ 3 мм ≥ 8 мм. Полученная величина округляется до целого. Да-
лее: 
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- с зазором с = 1,5δ, т.е радиусом R = 0,5da2 +1,5δ обознача-
ется дугой внутренняя стенка со стороны зубчатого колеса, а со 
стороны шестерни – дугой радиусом r (вертикальной линией 1' 
обозначены внутренние стенки); 
- к дугам проводится общая касательная – внутренняя 
стенка крышки редуктора построена. 
3. Обозначается наружная стенка крышки редуктора, для 
чего наносится эквидистантная кривая, равноудаленная на вели-
чину толщины стенки δ от внутренней стенки. 
Вариантов сочетаний концентрических окружностей кры-
шек подшипников и бобышки может быть два: 1) если фрезеру-
ется только торец бобышки (поверхность под установку крышки 
подшипника), то окружность бобышки изображается полностью, 
как на рис.7.3, 7.5,а; 2) если фрезеруются заподлицо, т.е в одну 
плоскость торцы бобышки и прилив у бобышек (рис.7.5,б), то 
окружности бобышек на чертеже соединяются с приливами в од-
ной плоскости, а полностью изображается только окружность 




Рис. 7.4. Варианты обработки боковин редуктора 
 
Далее изображаются наружные диаметры крышек под-
шипников Dф и бобышек Dб ≈ Dф +10…15 мм. 
Если высота (толщина) фланцев по периметру редкутора 
задается (1,5δ), то высота прилива зависит от расположения 
болтового соединения относительно бобышек. 
Отверстия для болтов у подшипников (на приливах) рас-
полагают так, чтобы они не пересекали резьбовые отверстия 





Рис. 7.3. Конструирование одноступенчатого редуктора 
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Рис. 7.5. К расчету параметров прилива 
 
Чтобы определить высоту приливов h + h (рис. 7.5,а) сле-
дует: 
- обозначить ось болта в виде касательной 1 к бобышке бы-
строходного вала редуктора; 
- так как диаметр dБ болта известен, то табл. 3.1 определя-
ется ширина фланца K = f(dБ); 
- провести прямые 2 и 2', параллельно касательной и по обе 
стороны от нее на расстоянии слева 0,5К, справа 0,5К + 5мм; 
- обозначить точки пересечения m прямой 2 и окружности 
бобышки, тогда h – высота прилива для крышки и основания ре-
дуктора (одинаковой по всей длине редуктора), а длина прилива 
будет зависеть от его высоты, т.е m –n = f(h). 
Если смежные бобышки расположены близко друг от друга 
(рис. 7.5,б), то высота прилива h определяется при образовании 
диаметром К для опорной поверхности гайки (шайбы). 
Врез на высоту h1 недопустим. 
Цековка отверстий выполняется диаметром D до чистоты. 
 4. Обозначаются: 
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- длины приливов у бобышек а1 = 0,5(Dб1 + К) + 5 мм и а2 
= 0,5(Dб2 + К) + 5 мм; 
- высота фланцев 3δ по периметру редуктора (по ≈ 1,5δ); 
- общая длина корпуса по фланцам (по вертикальным ли-
ниям или замерам на компоновке); 
- наклонные наружные боковые стенки корпуса под углом 
100 (их начала – в точках 3'); 
- радиус окружности выступов колеса и линию днища кор-
пуса толщиной δ на расстоянии b = 8m (модулей) от поверхно-
стей зубьев колеса и с уклоном α = 20 в сторону пробки слива 
масла; 
- крышка смотрового отверстия (табл. 7.1) с ручкой - от-
душиной; длина крышки принимается равной межосевому рас-
стоянию тихоходной ступени редуктора m = aw2, и 0,7aw односту-
пенчатого, а затем согласуется с табл. 7.1 (размер А1); устанавли-
вается на крышке редуктора в начале перехода кривой наружной 
стенки корпуса (у оси быстроходного вала) в прямую линию; 
- размеры и форма ручки – отдушины приведены в табл. 7.2 
(крепятся к крышке сваркой или на резьбе); 
5. Размечаются и обозначаются: 
- лапа корпуса (нижний пояс) толщиной n = 2,5δ с тремя 
отверстиями для фундаментных болтов, диаметры которых при-
няты при компоновке (форм. 3.2); отверстия выполняются на 2 
мм больше болтов < М20 и на 3 мм при > 20М между нижней 
(опорной) поверхностью лапы и наружной стенкой днища обес-
печить зазор со стороны маслоспускной пробки ≈ 0,5δ; 
- болты с пружинными шайбами и гайками (табл. 7.3, 7.4, 
7.5) у бобышек (подшипников) и по периметру корпуса, диамет-
ры которых определены по форм. 3.2 и приняты ранее при ком-
поновке (рис. 3.4); 
- диаметры и головки болтов крышек подшипников, кото-
рые определены при конструировании крышек (табл 3.11); 
- ребра жесткости толщиной t = 0,8δ; 
- пробку маслоспускную (табл. 7.6) коническую как более 
надежную и герметичную и жезловый маслоуказатель (табл. 7.7) 
по рис. 7.6, применяется также цилиндрическая пробка с уплот-
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- две проушины на крышке для подъема и транспортиров-
ки редуктора диаметрами отверстий 5δ и толщиной верхнего поя-
са ≈ 3δ; 
- штифты конические (табл. 7.3) для центровки крышки и 
основания корпуса редуктора (см. по компоновке). 
В таблицах 7.3…7.10 приведены стандартные размеры де-
талей, применяемые при конструировании корпусов цилиндриче-
ских редукторов одноступенчатого рассмотренного выше и далее 






Штифты коничесике (ГОСТ 
3129-70), мм 
 















Пример. Ряд линий: 8, 10 ,12, 14, 16, 20, 25, 30, 36, 40, 45, 
50, 55, 60, 70, 80, 90, 100. Обозначение при d = 12, l = 70. Штифт 






















d d1 S H D l, l0 
М10 8,0 17(14) 7(6) 19,6 10…150 
М12 9,7 19(17) 8(7) 22 14..150 
М14* 11,4 22(19) 9(8) 25,4  
М16 13,4 24(22) 10(9) 27,5 20…150 
М18* 14,9 27(24) 12(10) 31,2  
М20 16,7 30(27) 13(11) 34,6 25…150 
М22* 18,6 32(30) 14(12) 36,9  
М24 20,1 36(32) 15(13) 41,6 35…150 
М27* 23,1 41(36) 17(15) 43,7  
М30 25,4     
Ряд длин: 8; 10; 12; 414; 16; 20; 25; 30; 35; 40; 45; 50; 55; 60; 
65; 70; 75; 80; 90; 100; 110; 120; 130; 140; 150; 160; 170; 180. 
1. d1 – внутренний диаметр резьбы; 
2. В скобках даны параметры болтов с уменьшенной голов-
кой по ГОСт 7796-7. 
3. Резьбы, отмеченные звездочкой по возможности не при-
менять. 
4. Классы прочности: 3,6; 4,6; 5,6; 5,8; 6,6…14,9 (первое 
число, умноженной на 100 определяет σВ  (временное сопротив-






произведение чисел, умноженной на 10 – предел текучести σТ. 














Геометрические параметры гаек с крупным шагом, мм 
 
d S H D 
М10 17 8 19,6 
М12 19 10 22 
М14* 22 11 25,4 
М16 24 13 27,5 
М18* 27 15 31,2 
М20 30 16 34,6 
М22* 32 18 36,9 
М24 36 19 41,6 
М27* 41 22 43,7 
М30 46 24 50,9 
 
Для гаек установлены 7 классов прочности в зависимости 
от механических характеристик материала 
 
Класс  
прочности σВ; МПа σТ; МПа Марка стали 
4 300…490 200 Ст3; 10 
5 400…550 240 20 
6 500…700 30 30; 35 
Обозначение: гайки d = 20 мм, класса прочности 4, испол-















Диаметр стержня, d 
Параметр 6 8 10 12 16 20 24 
d0 6,1 8,2 10,2 12,2 16,3 20,5 24,5 





188 252 393 566 1010 1570 2270 
Материал – сталь 65Г, HRC 40…50 
 
Условное обозначение: (под болт М12 с покрытием 02 тол-













Пробки маслоспускные конические по ГОСТ 6111-52 













































































































Кольцо Резьба d1 d2 
М16 х 1,5 
М20 х 1,5 

















Ниже выполнены графические построения главных видов 
двухступенчатых редукторов: развернутой схемы с раздвоенной 
быстроходной ступенью и соосного. 
Кроме того, приведены без построения другие типы цилин-
дрических редукторов (рис.7.10…7.12). 
Построения по этапам 1…5 во многом соответствуют вы-
полненным для одноступенного редуктора с некоторыми отли-
чиями. 
 
7.3.1. Развернутая схема 
 
1. Наносится линия разъема редуктора (рис.7.7) и наружные 
диаметры колес da2 и da4. Шестерню быстроходного вала можно 
не обозначать. 
2. Вычисляется толщина δ стенок основания и крышки; 
изображается внутренняя стенка крышки редуктора, которая рас-
полагается с зазорами а = 1,5δ относительно колес, для чего: 
- радиусом 0,5d4 + 1,5δ намечается внутренняя стенка у ко-
леса тихоходного вала; 
- обозначается дугой зазор а у колеса промвала; 
- проводится общая касательная к ним до пересечения с 
вертикальной линией 1'. 
В завершении построения: 
- из точки пересечения касательной и вертикали 1' провести 
биссектрису до пересечения линии разъема редуктора (точка А) 
- радиусом R = А1' закончить построение стенки редуктора. 
Остальные этапы соответствуют этапам построения одно-







Рис. 7.7. Развернутая схема 
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Продолжение рис. 7.7 
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7.3.2. Раздвоенная быстроходная ступень 
 
 
Рис. 7.8.  
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Рис. 7.12. Редуктор с вертикальными валами 
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8. Технология изготовления корпуса  
редуктора 
 
8.1. Получение отливок 
 
Наиболее распространенный метод получения заготовок 
корпуса при серийном производстве является литье - технологи-
ческий процесс, основанный на заполнении расплавленным ме-
таллом специально изготовленной литейной формы, которая об-
разуется моделью. 
Модель служит для получения в литейной формы полостей 
будущей отливки. Изготавливается чаще всего из дерева с учетом 





Рис. 8.1. Литниковая система крышки редуктора 
 
Для корпуса редуктора изготавливаются отдельные модели 
основания и крышки. 
В литейную форму через литниковую систему заливают 
расплавленный металл. Форма состоит из собственно формы для 
образования наружных поверхностей отливки и литейных стерж-
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ней для получения внутренних полостей и отверстий. Формы бы-
вают разовые и постоянные. 
Литниковая система – совокупность каналов, подводящих 
расплавленный металл в литейную форму. Состоит из воронки 
для приема жидкого металла, стояка, выпоров, прибылей и др. 
После получения заготовки разовая форма разрушается при 
освобождении из нее отливки, удаления стержней, прибылей и 
др. Затем производится очистка литья его и подготовка для по-
следующей механической обработки. 
 
 8.2. Механическая обработка 
 
Перед обработкой выполняются разметочные операции: 
сначала раздельно основания и крышки, а затем после их сборки 
производится разметка всего корпуса редуктора. 
Для разметки заготовка устанавливаются на разметочной 
плите, представляющая собой массивный прямоугольник 3000 х 
1500 х 250 мм и более, выполненный из чугуна СЧ18. Рабочая 
поверхность (одна сторона) обработана с шероховатостью 
3,2…6,3 мкм и допустимом отклонением от плоскости 0,2/1000. 
 
 
Рис. 8.2. Разметка основания и крышки редуктора 
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Заготовки основания редуктора (рис. 8.2) и крышки выве-
ряются при помощи планок или клиньев по горизонтальным по-
верхностям фланцев и лап (нижних поясов) в двух плоскостях 
специальной чертилкой, которая вручную перемещается (сколь-
зит) по разметочной плите. 
При выверке должны обеспечивать чертежные размеры Н, 
S1 и S2. 
Размечаемые поверхности забеливаются щеткой водным 
раствором извести (или мела). 
После высыхания раствора чертилкой в двух плоскостях 
наносятся и набиваются керном горизонтальные линии, указы-
вающие визуально величины припусков, которые удаляются ме-
ханической обработкой. 
Для сборки корпуса редуктора выполняется разметка 




Рис. 8.3. Разметка крышки в вертикальной плоскости 
 
- намечается ось а-а и размечаются от оси размерные В2 ли-
нии припуски по торцам бобышек; 
- размечаются отверстия под болты и конические штифты 
на фланцах крышки; 
- для разметки крышка разворачивается и устанавливается 
по угольнику на 900 между обработанной поверхностью фланца и 
плоскостью разметочной плиты, а также по двум плоскостям вер-
тикали и горизонтали, базируюсь на обработанный фланец; 
 308 
- далее крышка и основание корпуса соединяются после 
выверки их по боковым поверхностям, отверстиям и фланцам 
относительно друг друга и скрепляются струбцинами или при-
хватываются сваркой. 
Далее корпус закрепляется на призме или столе сверлиль-
ного станка и выполняется сверловка отверстий и цековка - об-
работка торцевых поверхностей около отверстий для получения 
плоских опор под гайки (шайбы) головки болтов. Выполняется 
резцом  в виде пластины, который закрепляется в оправке (рис. 
8.4) и шпинделе сверлильного или расточного станка прямым 





Рис. 8.4. Цековка отверстий 
 
Как правило, после сверления двух отверстий, расположен-
ных диаметрально, крышка и основание дополнительно скрепля-
ются двумя болтами. После сверлятся два отверстия и разверты-
ваются конусной разверткой под конические штифты, которые 
затем забиваются в гнезда. 
Вследствие того, что их конусность составляет всего 1:50, 
они надежно закрепляются, фиксируя при этом взаимное распо-
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ложение основания и крышки редуктора, что особенно важно при 
расточке отверстий под подшипники. 
После сверления во все отверстия устанавливаются болты и 
шайбы, а затем затягиваются гайками. 
Корпус редуктора подошвой устанавливается на стол рас-
точного станка, выверяется по продольной оси, которая ранее 
нанесена на крышке и закрепляется на столе четырьмя прижим-
ными планками. Обрабатывается торцевой фрезой (рис. 8.6) тор-
цы бобышек, ориентируюсь на разметку (рис. 8.3) для получения 
размера В. 
Перед расточкой отверстий выполняется их разметка (после 
забеливания торцевых поверхностей). Сначала в отверстия, полу-
ченные литьем, забиваются деревянные планки (рис. 8.5 с закре-
пленными на них в районе центра пластинами из тонкой жести. 
Они нужны для того, чтобы на них отбить керном центр отвер-




Рис. 8.5. Разметка отверстий под подшипники 
 
Центры отверстий для получения межосевого расстояния aw 
определяются после выверки и учета припусков на их обработку. 
При этом одна ось расположена на плоскости разъема крышки и 
основания. Затем  циркулем (с твердосплавной напайкой) нано-
сятся окружности диаметров подшипников и контрольные не-
сколько больших диаметров. Окружности начерчиваются, цен-
тровочные планки удаляются. 
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Размечаются центры отверстий для пробки слива и жезло-
вого указателя уровня масла. 
Растачивание отверстий под подшипники является ответ-
ственной операцией и требует высокой квалификации исполни-
теля. Здесь требуется получить два взаимосвязанных и точных 
размера:  
- диаметры отверстий под установку подшипников, вы-
полненных по системе вала, с полем допуска для рассматривае-
мых редукторов Н7; 
например при Ø 100Н7 допуск на изготовление составляет 
+0,035 мм (толщина человеческого волоса); 
- межосевого расстояния, например при aw = 200 мм до-
пуск составляет ±0,08 мм, при его увеличении – зазор и повы-
шенный шум в зубчатом зацеплении, уменьшение межосевого 
расстояния может привести к заеданию боковых поверхностей 
зубьев и заклиниваю колес. 
Корпус редуктора устанавливается обработанной подош-
вой на стол расточного станка (рис. 8.6), выверяется по про-
дольной оси и закрепляется (прижимается) к столу планками. 
В шпиндель станка устанавливается и закрепляется оправ-
ка и выполняется центровка шпинделя по разметке отверстия, в 
оправку устанавливается и закрепляется резец и выполняется 
предварительная расточка всех отверстий с припуском 2…3 мм. 
Это необходимо для того, чтобы избежать смещения осей отвер-
стий. 
Далее выполняется растачивание одного отверстия в меру с 
заданными допуском, например +0,04 мм и шероховатостью 
(обычно 2,5 мкм). Замеры выполняются микрометрическим 
штихмасом (нутромером) с барабанной шкалой ценой деления 
0,01 мм (рис. 8.7) с последующей поверкой микрометром с тем, 
чтобы степень трения нутромера о стенку отверстия и на губки 
микрометра были одинаковыми. 
Затем производится смещение корпуса редуктора на задан-
ное межосевое расстояние aw. 
Растачивание смежного отверстия выполняется в несколько 
проходов резца с промежуточным контролем и корректировкой 
межосевого расстояния, величина которого для расточенных в 

















где а – величина перемычки между отверстиями. 
Так как одно отверстие D1 расточено в меру, а другое еще 
имеет припуск, т.е меньший диаметр D'2, то и величина перемыч-





¢+¢ ¢= + / (8.2) 
Замеры выполняются штангенциркулем с ценой деления 
0,05 мм. Корректирующее смещение межосевого расстояния со-
ставит 
w wΔ a a ¢= - , (8.3) 
Знак «-» при этом означает, что смещение направлено в сто-
рону уменьшения величины перемычки между отверстиями. 
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При отсутствии на станке точного прибора для замеров пе-
ремещения таких корректировок может быть несколько. 
П.48. Номинальные диаметры отверстий по номиналу под 
подшипники D1 = 150 мм; D2 = 200мм, межосевое расстояние 
составляет aw = 250 мм. Измерения после предварительного 
растачивания составили: D'2 = 199,26 мм; a' = 75,6 мм. 
Определить требуемое смещение шпинделя станка для по-
лучения расчетного межосевого расстояния. 
Межосевое расстояние после предварительного растачи-










+¢=¢  мм/ 
Межосевое расстояние выставлено на станке неточно. 
Для его коррекции необходимо сместить положение шпинделя 
станка (форм. 8.2) 
w wΔ a a 250 250,23 0,23¢= - = - = - мм. 
Смещение шпинделя выполнить в сторону уменьшения ве-
личины перемычки. 
 
8.3. Сварной корпус 
 
Изготавливаются обычно при единичном или мелкосерий-
ном производстве, когда литые корпуса экономически нецелесо-
образны. Одна из конструкций сварного корпуса представлена на 
рис. 8.8. Материалом служит листовая сталь Ст3 для стенок кор-
пуса и крышки, а также днища основания и верхней части крыш-
ки. Толщина листа принимается меньше на 20%. Толщины стенок 
литого (из чугуна) корпуса. 
Бобышки для подшипников выполняются кованными или 
литыми из стали 35Л. Фланцы, нижние пояса, обрамление крыш-
ки смотрового люка, а также ребра жесткости изготавливаются из 
полосовой или листовой стали различной толщины. Толщины 
обрабатываемых элементов сварной конструкции нижнего пояса 
основания, фланцев смотрового люка принимаются с припуска-
ми. 
Готовые элементы конструкции собирают на прихват с по-
следующей корректировкой заданных размеров и затем сварива-












После сварки основание и крышку редуктора подвергают 
отжигу для снятия напряжений, которые всегда появляются при 
сварке таких конструкций. 
Механическая обработка основания и крышки, а затем и ре-
дуктора выполняется в той же последовательности и соответст-
































9.1. Основные требования 
 
Сборочный чертеж выполняется в масштабе 1:1; 1:2; 1:2,5; 
1:4. Он включает графическую часть и спецификацию.  
Сборочные чертежи редукторов являются чертежами обще-
го вида. Они входят в комплект технической документации на 
изделие (редуктор). По сборочному чертежу можно определить и 
представить взаимосвязь, форму и способы соединения деталей. 
Такими чертежами пользуются на производстве при сборке 
и приемке, а также в технических отделах для подготовки произ-
водства, в том числе для заказа стандартных изделий, а также для 
разработки технологий изготовления и др. 
В учебном проекте чертеж содержит две-три проекции на 
формате А1 с линейными размерами, диаметрами и посадками 
деталей, присоединительными и габаритными размерами, пози-
циями. Приводятся технические требования к сборке, отделке и 
эксплуатации, а также техническая характеристика редуктора. 
Межосевые расстояния по СТ СЭВ 229-75 являются ос-
новными стандартными параметрами цилиндрических редукто-
ров с зубчатыми передачами внешнего зацепления. 
В зависимости от степени между зубьями – вид спряжения 
с гарантированным зазором и допуском (в порядке убывания): А, 






Отклонения ±fa межосевых расстояний по ГОСТ 1643-72 
 
 
Межосевое расстояние, мм Вид  
сопряжения <80 80…120 125…180 180…225 250…315 
С 0,037 0,043 0,05 0,058 0,065 
В 0,06 0,07 0,08 0,092 0,105 
А 0,095 0,11 0,125 0,145 0,16 
Примечание. Величина бокового зазора равна ±fa абсолют-
ной величины допуска межосевого расстояния. Например при aw 
= 200 мм по норме В зазор δ = 2 · 0,092 = 0,194 мм. 
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Для редукторов общего назначения отклонения межосевого 
расстояния принимаются по видам сопряжения В или С. 
Габаритные размеры: длина, ширина и высота редуктора 
по крайним точкам. Требуются для решения вопросов его транс-
портировки и установки в кинематической цепи привода. 
Присоединительные размеры необходимы для монтажа 
редуктора на раме, согласования и соединения силовой цепи при-
вода электродвигатель – ведущий вал редуктора - тихоходный 
вал с полумуфтами: 
а)  диаметры и координаты отверстий фундаментных бол-
тов с привязкой к осям валов редуктора; 
б) диаметры и длины хвостовиков валов с привязкой торцов 
валов к фундаментным отверстиям корпуса; 
в) высота основания корпуса редуктора, т.е до плоскости 
разъема с допуском -(0,5...0,75)hf  для установки прокладок при цен-
тровке; 
г) выносные сечения шпонок на хвостовиках валов с разме-
рами и учетом того, что призматические шпонки могут быть нор-
мальные по геометрическим параметрам и высокие; 
д) толщина нижнего пояса основания редуктора (для под-
бора длины крепежных болтов при монтаже). 
Посадочные размеры, которые определяют характер со-
пряжений: диаметры и посадки подшипников на валах и в корпу-
се, зубчатых колес на валах и др. 
Позиции (основные требования): 
а) выносные линии позиций не должны пересекать размер-
ных линий чертежа; 
б) позиционные полки располагаются только вертикально 
или горизонтально в один ряд. 
Спецификация определяет состав изделия, включает раз-
делы: документация, сборочные единицы, детали, стандартные 
изделия, которые указывают в графе «Наименование» и подчер-
кивают. 
На листах записываются технические требования (над 
штампом) и техническая характеристика редуктора. 






1. Необработанные внутренние поверхности покрыть мас-
лостойкой краской, наружные – серой эмалью типа ПФ 
– 13 в два слоя. 
2. Минимальные размеры пятна контакта в зубчатых пе-
редачах (см. табл.14.3): 
- длина ≥ 40% от длины зуба; 
- высота ≥ 30% от высоты зуба. 
3. Боковой зазор δ = 0,184 (см. табл. 14.4). 
4. В редуктор залить масло (марка, объем в литрах) по мет-
ке max на щупе. 
5. Редуктор обкатать согласно ТУ завода-изготовителя. 
Техническая характеристика 
1. Передаваемая мощность. 
2. Передаточное число редуктора. 
3. Вращающие моменты на валах: 
- быстроходный; 
- тихоходный. 
4. Частота вращения тихоходного вала. 
5. Модули зубчатых передач: 
- быстроходная ступень; 
- тихоходная. 
Ниже приводятся сборочные чертежи к разработанным вы-






















































Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
  Документация   
     
  Сборочный чертеж 1  
  Пояснительная записка 1  
     
  Сборочные единицы   
     
1  Крышка смотрового люка 1  
     
  Детали   
     
2  Основание редуктора 1  
3  Крышка редуктора 1  
4  Вал-шестерня 1  
5  Крышка сквозная 1  
6  Крышка глухая 1  
7  Прокладка Ø85  Набор 
8  Вал 1  
9  Крышка сквозная 1  
10  Колесо зубчатое 1  
11  Крышка глухая 1  
12  Кольцо распорное 1  
13  Прокладка Ø110  Набор 
14  Прокладка 1  
15  Маслоуказатель жезловый 1  
16  Пробка маслоспускная ¾'' 1  
    
  
  
          
          
Изм. Лист № докум. Подп. Дата 
  
Разраб.       Лит. Лист. Листов 
Пров.                 
        
Н.контр.       
Утв.       
Редуктор  
одноступенчатый 




Продолжение табл. 9.2 
 
Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
  Стандартные изделия   
     
  Подшипники ГОСТ 831-75   
17  46209 2  
18  46213 2  
  Винты ГОСТ 11738-72   
19  М8 х 16.46 4  
20  М8 х 20.46 8  
21  М12 х 30.46 12  
  Болты ГОСТ 7805-70   
22  М16 х 120.46 8  
23  М14 х 90.46 4  
  Гайки ГОСТ 5915-70   
24  М16.5 8  
25  М14.5 4  
  Шайбы пружинные   
  ГОСТ 6402-70   
26  16.65Г 8  
27  14.65Г 4  
  Штифт конический   
28  1 х 10 ГОСТ 12207-79 2  
  Шпонки ГОСТ 23360-78   
29  20 х 12 х 63 1  
30  16 х 10 х 70 1  
31  10 х 8 х 55 1  
  Манжеты ГОСТ 8752-79   
32  1 - 60 х 85 1  



















































Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
  Документация   
     
  Сборочный чертеж 1  
  Пояснительная записка 1  
     
  Сборочные единицы   
     
1  Крышка смотрового люка 1  
     
  Детали   
     
2  Основание редуктора 1  
3  Крышка редуктора 1  
4  Вал-шестерня 1  
5  Крышка сквозная 1  
6  Крышка глухая 1  
7  Прокладка Ø100  Набор 
8  Вал-шестерня 1  
9  Колесо зубчатое 1  
10  Крышка глухая 2  
11  Кольцо распорное 1  
12  Прокладка Ø110  Набор 
13  Вал 1  
14  Крышка сквозная 1  
15  Колесо зубчатое 1  
16  Крышка глухая 1  
17  Кольцо распорное 1  
18  Прокладка Ø180  Набор 
    
  
  
          
          
Изм. Лист № докум. Подп. Дата 
  
Разраб.       Лит. Лист. Листов 
Пров.                 
        
Н.контр.       
Утв.       
Редуктор  
двухступенчатый 
рядный (СБ)   
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Продолжение табл. 9.3 
 
Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
19  Прокладка 1  
20  Маслоуказатель жезловый 1  
21  Пробка маслоспускная ¾’’ 1  
     
  Стандартные изделия   
     
  Подшипники ГОСТ 333-79   
22  7511 2  
23  7212А 2  
24  7220 2  
  Винты ГОСТ 11738-72   
25  М8 х 16.46 4  
26  М8 х 20.46 8  
27  М10 х 25.46 8  
28  М12 х 30.46 12  
  Болты ГОСТ 7805-70   
29  М20 х 170.46 8  
30  М16 х 90.46 4  
  Гайка ГОСТ 5915-70   
31  М20.5 8  
32  М16.5 4  
  Шайбы пружинные   
  ГОСТ 6402-70   
33  20.65Г 8  
24  16.65Г 4  
  Штифт конический   
35  15 х 60 ГОСТ 12207-79 2  
  Шпонки ГОСТ 23360-78   
36  14 х 9 х 63 1  
37  20 х 12 х 60 1  
38  32 х 18 х 100 1  
39  25 х 14 х 100 1  
  Манжеты ГОСТ 8752-79   
40  1 - 55 х 80 1  























































Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
  Документация   
     
  Сборочный чертеж 1  
  Пояснительная записка 1  
     
  Сборочные единицы   
     
1  Крышка смотрового люка 1  
     
  Детали   
     
2  Основание редуктора 1  
3  Крышка редуктора 1  
4  Вал 1  
5  Крышка сквозная 1  
6  Крышка глухая 1  
7  Прокладка Ø200  Набор 
8  Втулка распорная 1  
9  Колесо зубчатое 1  
10  Вал-шестерня 1  
11  Колесо зубчатое 2  
12  Крышка глухая 2  
13  Прокладка Ø160  Набор 
14  Крышка сквозная 1  
15  Крышка глухая   
16  Вал-шестерня 1  
17  Прокладка Ø130  Набор 
18  Прокладка 1  
    
  
  
          
          
Изм. Лист № докум. Подп. Дата 
  
Разраб.       Лит. Лист. Листов 
Пров.                 
        
Н.контр.       
Утв.       
Редуктор  
двухступенчатый 
раздвоенный (СБ)   
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Продолжение табл. 9.4 
 
Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
19  Пробка маслоспускная 1  
20  Маслоуказатель жезловый 1  
     
  Стандартные изделия   
     
  Подшипники ГОСТ 333-79   
21  7522 2  
22  7315А 2  
  Подшипник ГОСТ 8325-75   
23  2312А 2  
  Болты ГОСТ 7805-70   
24  М24 Х 220.46 12  
25  М20 х 100.46 6  
  Гайки ГОСТ 5915-70   
26  М24.5 12  
27  М20.5 6  
  Шайбы пружинные   
  ГОСТ 6402-70   
28  24.65Г 12  
29  20.65Г 6  
  Винт ГОСТ 11738-72   
30  М12 х 30.46 24  
31  М10 х 30.46 8  
32  М10 х 20.46 6  
  Штифт конический   
   ГОСТ 12207-79   
33  16 х 60 2  
  Шпонки ГОСТ 12207-79   
34  28 х 16 х 110 1  
35  32 х 18 х 130 1  
36  14 х 9 х 70 1  





Продолжение табл. 9.4 
 
Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
  Манжеты ГОСТ 8752-79   
38  1 - 60 х 85 1  
39  1 - 110 х 135 1  
  Кольцо пружинное 60   
40  ГОСТ 13942-68 2  
  Кольцо пружинное 130   












































Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
  Документация   
     
  Сборочный чертеж 1  
  Пояснительная записка 1  
     
  Сборочные единицы   
     
1  Крышка смотрового люка 1  
     
  Детали   
     
2  Крышка редуктора 1  
3  Основание редуктора 1  
4  Прокладка 1  
5  Крышка сквозная 1  
6  Прокладка Ø130  Набор 
7  Кольцо распорное 1  
8  Колесо зубчатое 1  
9  Кольцо переходное 1  
10  Кольцо дистанционное 1  
11  Вал ведущий 1  
12  Вал тихоходный 1  
13  Кольцо распорное 1  
14  Крышка сквозная 1  
15  Прокладка Ø180  Набор 
16  Крышка глухая 1  
17  Вал промежуточный 1  
18  Колесо зубчатое 1  
    
  
  
          
          
Изм. Лист № докум. Подп. Дата 
  
Разраб.       Лит. Лист. Листов 
Пров.                 
        
Н.контр.       
Утв.       
Редуктор  
двухступенчатый 
соосный (СБ)   
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Продолжение табл. 9.5 
 
Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
19  Крышка промежуточной опоры 1  
20  Шпилька М14 2  
21  Прокладка Ø150  Набор 
22  Маслоуказатель жезловый 1  
23  Пробка спускная 1  
24  Кольцо распорное 1  
     
  Стандартные изделия   
     
  Подшипники ГОСТ 333-79   
25  7312 2  
26  7317 2  
27  7314 2  
  Болты ГОСТ 7805-70   
28  М20 Х 180.46 6  
29  М16 х 80.46   
  Шайбы пружинные   
  ГОСТ 6402-70   
30  20.65Г 6  
31  16.65Г 8  
  Гайки ГОСТ 5915-70   
32  М20.5 6  
33  М16.5 8  
34  М14.5 2  
  Винты ГОСТ 11738-72   
35  М12 х 30.46 6  
36  М12 х 40.46 12  
37  М10 х 40.46 12  
  Шпонки ГОСТ 12207-79   
38  14 х 9 х  70 1  
39  22 х 14 х  90 1  
40  20 х 12 х  60 1  
41  28 х 16 х  90 1  
42  20 х 12 х  50 1  
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Продолжение табл. 9.5 
 
Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
  Манжеты ГОСТ 8752-79   
43  1 - 55 х 80 1  
44  1 - 85 х 110 1  
  Штифты конические   
  ГОСТ 12207-79   
45  16 х 70 2  































10. Муфты, центровка валов 
 
10.1. Основные сведения 
 
Ведущий и тихоходный вал редуктора соединяются соот-
ветственно с электродвигателем и рабочим органом машины 
муфтами (нем. Muffe - обруч), которые являются важнейшими 
узлами машины. 
Муфты служат (рис. 10.1) для передачи вращающего мо-
мента между соосными валами и, в зависимости от конструкции, 




Рис. 10.1. Соединение валов 
 
Разработано большое количество конструкций муфт для 
одно и двухступенчатых редукторов. 
Преимущественно применяются: 
а) муфты упругие втулочно-пальцевые (МУВП) – для со-
единения электродвигателя с ведущим валом редуктора; 
б) муфты зубчатые (МЗ) – для соединения тихоходного вала 





























32; 35; 38 
40; 42; 45 
40; 42; 45 
45; 58; 50;  55; 56 
50; 55; 56 
60; 63; 65; 70 
63; 65; 70; 71; 75 
80; 85; 90 
80; 85 ;90 ;95 











































Примечания. 1. В таблице приведены размеры муфт типа 1 – с цилинд-
рическими отверстиями, исполнения 1 – на длинные концы валов. 
2. Материал полумуфт – чугун СЧ 21-40. 
3. Материал пальцев – сталь 45 (не ниже). 
4. Допускается сочетание полумуфт разных типов и исполнений с раз-







Муфта МУВП состоит из двух полумуфт (рис. 10.1) диско-
вого типа, в одной из них в конических отверстиях установлены и 
закреплены пальцы, на которых надеты резиновые кольца или 
гофрированные втулки. Вращающий моменты от полумуфты с 
пальцами передается через резиновые элементы. 
За счет их деформаций муфты допускают угловое смеще-
ние валов α ≤ 10, радиальное Δr ≤ 0,4 мм, осевое Δl ≤ 5 мм – при 
перемещении пальцев с резиновыми втулками вдоль отверстий, 
расположенных по периметру смежной полумуфты. 
Муфты МУВП просты в изготовлении и надежны в работе, 
обладают демпфирующими свойствами, что позволяет ослаблять 
толчки при пуске машины и вибрации при ее работе. 
Долговечность муфты зависит от интенсивности износа 
резиновых втулок от недостаточной центровки валов и соответ-
ственно величины контактного давления р на резину (допускае-





£=  (10.1) 
где dП и lП – диаметр и длина пальцев; 
z – количество пальцев. 
Муфты выбирают по величине расчетного вращающего 
момента (табл. 10.1) 
Тр = кТ, 
где Т – номинальный момент на валу; 
к – коэффициент динамичности или режима работы (к = 
1…6). 
 
Зубчатые муфты МЗ 
 
Состоят (рис. 10.2) из двух полумуфт, каждая из которых 
включает зубчатую втулку с внешними зубьями, запрессованную 
на конец соединяемого вала и зубчатой обоймы с внутренними 
зубьями. Обоймы имеют уплотнения зазоров с втулками в виде 
манжет, устанавливаемых в кольца или войлочные в канавках. 
Зубья обоймы входят во впадины втулок, центрируются 
обоймы по выточкам – буртам и соединяются по периметру бол-
тами, при этом образуются полости для заливки масла высокой 







Рис. 10.2. Муфта типа МЗ 
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Наличие смазки диктуется тем, что при перекосах и смеще-
ниях валов в муфте зубья втулки и обоймы перемещаются  отно-
сительно друг друга. Образуются кинематические пары, которые 
необходимо смазывать. 
Масло в заданном объеме заливается через отверстие А, ко-
торое при этом находится вверху, затем муфта поворачивается до 
тех пор, пока масло не появится у отверстия А, которое уже будет 
находится сбоку муфты. 
В таком положении наверху муфты набивается метка (рис. 
10.2) и определяется уровень масла. 
При работе муфты вследствие утечек через уплотнения и 
др. объем масла необходимо пополнять. Более рационально это 
выполнить, если на месте метки просверлить другое отверстие с 
резьбой под пробку через которое в его верхнем положении зали-
вать масло до тех пор, пока оно не появится у отверстия А сбоку 
полумуфты. 
Внешние и внутренние зубья имеют эвольвентный про-
филь, нарезаются нормальным инструментом: втулки на зубофре-
зерных, обоймы – на долбежных станках. 
Для компенсации перекосов, радиальных смещений зубча-
тое зацепление выполняют с увеличенным боковым зазором и 
укороченной головкой зуба (ha* = 0,8m). При этом поверхность 
зубьев втулки изготавливают по радиусу R = 0,5da, а боковые по-
верхности могут иметь бочкообразную форму (рис. 10.2,б). Твер-
дость поверхностей зубьев HRC 35…45. 
Зубчатые муфты по сравнению с МУВП обладают большей 
нагрузочной способностями, так как окружное усилие передается 
практически всеми зубьями (z = 40…80), имеют малые габариты 
и вес. 
Зубчатые муфты стандартизованы, подбираются из таблиц 
по расчетному передаваемому вращающему моменту 
Тр = кТном ≤ Т, (10.2) 
где к – коэффициент запаса: к = 1,5..2 – для конвейеров; к = 3…5 
– краны. 









Основные параметры муфт МЗ по ОСТ 92-8764-76 
 















































10.2. Центровка валов 
 
В результате расцентровки валов (рис. 10.3,а) возникают 
дополнительные, и весьма значительные нагрузки на хвостовики 
валов, и опорные подшипники редукторов и соответственно на 




Рис. 10.3. Виды смещений валов с муфтами МЗ 
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Это приводит к поломкам, особенно хвостовиков быстро-
ходных валов редукторов, снижению срока службы подшипников 
и передач. 
Перед центровкой следует проверить закрепленным инди-
катором: 
а) для муфт МУВП отсутствие биения наружной поверхно-
сти фланца полумуфты и его торца; 
б) для муфт МЗ биение проверяется по центровочному 
пояску (рис. 10.3,б); 
Штангенциркулем измеряются наружные диаметры флан-
цев обеих полумуфт и их разницу следует учитывать при цен-
тровке: диаметры должны быть концентричны с отверстиями. 
Радиальные и торцевые биения определяются при провора-
чивании вала с полумуфтой: 0,03 мм при диаметре < 200 мм и 
0,04 мм при 200…400 мм. 
Следует иметь ввиду, что при токарной обработке полу-
муфты, отверстие, наружная поверхность фланца или центровоч-
ного пояска и их торцы выполняются с одной установки, т.е. 
биений быть не должно. Однако, если не выдерживается техноло-
гия – сначала предварительная обработка с припуском ≈ 2 мм, а 
затем в меру, то смещение недостаточно закрепленной в патроне 
станка заготовки возможно. 
Редуктор с установленными полумуфтами прицентровыва-
ется сначала к валу (рабочему органу) машины и закрепляется 
болтами к раме. Желательно при этом зафиксировать его еще 
двумя коническими штифтами. После этого выполняется цен-
тровка электродвигателя к быстроходному валу редуктора. 
Перед замерами все болты креплений прицентруемого ре-
дуктора или электродвигателя должны быть затянуты. 
Обычно два смежных вала имеют комбинированное смеще-
ние – угловое, радиальное и осевое в двух плоскостях. При этом 
угловое определяется величиной непараллельности торцов по 
диаметральной плоскости, а радиальное – зазорами между по-
верхностями фланцев. 
Поэтому ликвидация смещений выполняется в двух плос-
костях таким образом: 
1. Угловые: 
- в горизонтальной плоскости – поворотом прицентровы-
ваемого элемента цепи (редуктора, электродвигателя) на раме; 
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- в вертикальной плоскости – изменением толщин прокла-
док для наклона элемента относительно рамы. 
2. Радиальные: 
 - в горизонтальной плоскости – параллельным смещением 
прицентовываемого элемента по раме; 
 - в вертикальной плоскости – параллельным смещением 
(подъемом или опусканием) посредством изменения толщин про-
кладок во всех точках. 
На практике применяется два вида центровки – грубая вы-
верка для тихоходных валов и точная центровка, для которой 
грубая является первоначальной стадией. 
Перед этим валы устанавливаются примерно на одной пря-
мой, на муфте МЗ зубчатые обоймы смещаются в противополож-
ные от стыка стороны, что позволяет использовать центрующие 




Рис. 10.4. Предварительные замеры для грубой центровки 
 
Грубая предварительная центровка – выверка (валы непод-
вижны): 
а) выставляется торцевой зазор между полумуфтами, 4…8 
мм в зависимости от диаметра муфт (рис.10.4); 
б) накладывая линейку сверху на поверхность фланцев по-
лумуфт или центрирующих поясков МЗ проверяется примерное 
совпадение осей валов в вертикальной плоскости, если образует-
ся зазор, то изменением толщин подкладок добиваются его уст-
ранения в вертикальной плоскости (расчет смещений см. ниже): 
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в) прикладывая линейку сбоку фланцев (втулок) полумуфт 
и смещением редуктора винтом на раме устраняется начерно за-
зор в горизонтальной плоскости. 
Точная центровка 
На полумуфтах (поясках МЗ) набиваются метки (рис.10.) 
так как точная центровка выполняется при синхронных поворо-
тах валов. Для МУВП можно установить один палец. 
На полумуфтах (втулках МЗ) жестко закреплены (или при-
варены) хомуты, на которых установлены индикаторы с ценой 
деления 0,01 мм для измерения радиальных и торцевых биений. 
На практике часто точная центровка выполняется с одним 
индикатором, который устанавливается на полумуфте и контак-
тирует с поверхностью другой. Осевые отклонения на торце за-
меряются щупом. Другой вариант: оба зазора контролируются 
щупом, при этом между скобами устанавливаются предваритель-




Рис. 10.5. Центровочные скобы 
 
Далее выполняется следующее 
1. Полумуфты с валами установить так, чтобы метки нахо-
дились в верхнем положении, которое принимается нулевым (00). 
2. Замерить (зафиксировать) радиальный и торцевой зазор 
для этого положения, результаты записать на круговой диа-
грамме: вне круга – радиальные зазоры а, внутри- торцевые b. 
3. Поворачивая последовательно оба вала на 90, 180 и 2700 
в направлении рабочего вращения, записываются на диаграммах 




Рис. 10.6. Центровка валов 
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а) радиальные – по одному в каждом положении а1; а2; а3; 
а4; 
б) торцевые – по четыре в двух взаимно перпендикулярных 
диаметрах в каждом положении, например  
в положении 00 – b11; b12; b13; b14; 
в положении 900 – b21; b22; b23; b24 и т.д. 
Индексы: первая цифра – номер положения (1, 2, 3, 4), вто-
рая – номер замера в каждом положении (их четыре). 
Далее производится анализ выполненных замеров и рас-
чет торцевой и радиальной расцентровки. Существует несколько 
путей последующей центровки валов. Один из них – сначала лик-
видируется излом оси валов и достижение параллельности торце-
вых поверхностей полумуфт и соответственно осей валов, а затем 
устранение радиального зазора. 
Определяются средние значения торцевых зазоров и вели-
чин расцентровок: 














Торцевая расчетная расцентровка в вертикальной плоско-
сти (наклон оси двигателя) 
bB = b1 – b3 (10.4) 














Торцевая расчетная расцентровка в горизонтальной плос-
кости 
bГ = b2 – b4 (10.6) 
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Г =  
(10.7) 
Расцентровки от радиальных смещений: 






=  (10.8) 






=  (10.9) 
Центровка по результатам измерений и расчетов выполня-
ется при ослабленных болтах. 


















=  (10.10) 
где l – расстояние между крайними болтами электродвигателя 
№1 и №2; 
DR = D – если замеры выполняются по поверхностям фланцев 
полумуфт; 
DR = 2R – для центровочных скоб (рис10.5). 









=  (10.11) 
что необходимо учитывать при радиальном смещении. 
Оси валов при соответствующих перемещениях устанавли-
ваются параллельно (рис. 10.6, в) с сохранением радиального за-
зора. 
Радиальное смещение исправляется параллельным пере-
мещением оси двигателя в двух плоскостях (рис. 10.6,г): 
- вертикальной – прокладками равной толщины аВ; 
- горизонтальной – смещением на величину аГ двигателя по 
раме. 
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После соответствующих операций выполняется проверка 
смещений и сравнение с допускаемыми (табл.10.3), величины 




Допускаемые смещения валов, соединяемых муфтами 
 
Смещения 
Тип муфты Диаметр от-верстия, мм Радиальные, мм Угловое 
≤ 30 0,2 1030' 
30…50 0,3 10 МУВП 
> 50 0,4 10 
40…90 0,3 30' МЗ 100…180 0,8 10 
 
Например при центровке турбин радиальное смещение ва-
лов допускается не более 0,04 мм, а излом – 0,05 на 1000 мм       
(≈ 15') с оценкой такой центровки «удовлетворительно». Превы-
шение этих величин может вызвать вибрацию ротора, что недо-
пустимо. 
На рис.10.7 приведена схема современной лазерной изме-
рительной системы, которая позволяет эффективно выполнять 
центровку валов. Датчик закрепляется на выверяемой машине 
(электродвигателе), а приемник лазерных лучей – на неподвиж-
ной. 
При этом на дисплей в масштабе вводятся координаты по-
лумуфт и крепежных болтов двигателя. Центровка выполняется 
смещением двигателя вокруг болтов 3 и 4 исходя из промежуточ-




















11. Узлы редукторов 
 
 
В настоящее время существует тенденция к сокращению 
учебных часов по курсу «Детали машин», особенно на немехани-
ческих специальностях. Соответственно снижаются объемы кур-
совых проектов. 
Для того, чтобы сохранить их основу по графической части 
возможно заменить для немеханических специальностей разра-
ботку одноступенчатого редуктора отдельным узлом. В него вхо-
дят вал или вал –шестерня, зубчатое колесо, шпоночное соедине-
ние, подшипники, манжета, крышки, установленные на корпус-
ную часть редуктора, т.е. практически те же элементы, только в 
меньшем объеме. 
Расчеты деталей узла и его компоновка выполняются само-
стоятельно с использованием материала настоящей книги. 
В разделе приведены сборочные чертежи двух узлов: быст-
роходного и тихоходного со спецификациями. Рабочие чертежи 






















































Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
  Документация   
     
  Пояснительная записка   
     
  Детали   
     
 1 Вал-шестерня 1  
 2 Прокладка 2 Набор 
 3 Крышка глухая 1  
 4 Крышка сквозная 1  
     
  Стандартные изделия   
     
 5 Подшипник 36208 2  
  ГОСТ 831-75   
 6 Болт М10 х 25.46 8  
  ГОСТ 7808-70   
 7 Манжета 1-40Х х 60-3 1  
  ГОСТ 8752-79   
 8 Шайба пружинная 10,65Г 8  
  ГОСТ 6402-70   
     
     
     
     
     
    
  
  
          
          
Изм. Лист № докум. Подп. Дата 
  
Разраб.       Лит. Лист. Листов 
Пров.                 
        
Н.контр.       
Утв.       
Узел быстроход-
ного вала 











































Поз. Обозн. Наименование Кол. Примеч. 
  Документация   
     
  Пояснительная записка   
     
  Детали   
     
 1 Крышка глухая 1  
 2 Вал 1  
 3 Колесо зубчатое 1  
 4 Втулка распорная 1  
 5 Крышка сквозная 1  
 6 Прокладка 2 Набор 
     
  Стандартные изделия   
     
 7 Подшипники 36209 2  
  ГОСТ 831-75   
 8 Шпонка 16х10х70 1  
  ГОСТ 10748-79   
 9 Манжета 1-45х65-3 1  
  ГОСТ 8752-79   
 10 Болт М10 х 25.46 8  
  ГОСТ 7808-70   
 11 Шайбы пружинная 8  
  ГОСТ 6402-70   
     
    
  
  
          
          
Изм. Лист № докум. Подп. Дата 
Расчетно-графическая работа 
Разраб.       Лит. Лист. Листов 
Пров.                 
        
Н.контр.       
Утв.       
Узел тихоходного 
вала 





12. Рабочие чертежи и изготовление деталей 
редукторов 
 
12.1. Общие положения 
 
Деталировку удобнее всего выполнять в масштабе сбороч-
ного чертежа или компоновки. На чертеже по общим правилам 
указываются все диаметры и линейные размеры, необходимые 
для изготовления детали, а также предельных отклонений по ква-
литетам диаметров для установки подшипников, зубчатых колес, 
распорных втулок (колец) и др. 
Преимущественно применяется система отверстия, в ко-
торой предельные размеры отверстий остаются постоянными, а 
различные посадки осуществляются изменением предельных 
размеров вала. Если на сборочном чертеже указана, например, 
посадка Н7/ р6, то Н7 относится к отверстию, а р6 – к валу. Сис-
тема вала применяется для обозначения посадок стандартных 
деталей: шпонок с пазами, распорных втулок, наружных колец 
подшипников с отверстиями в корпусе. Система посадок приве-
дена ранее при компоновке редуктора (табл. 3.21). 
Базовыми поверхностями вала являются участки устано-
вок подшипников качения. Базой может быть также ось вала. От-
носительно базы указываются допуски радиального биения уча-
стков посадки зубчатого колеса, хвостовика вала и установки уп-
лотнения. Кроме того следует указать отклонения перпендику-
лярности или биения заплечиков. Это необходимо для обеспече-
ния прилегания по всей окружности торцов внутренних колец 
подшипников, ступиц зубчатых колес и полумуфты на хвостови-
ке. 
Базовыми поверхностями деталей типа муфт, зубчатых ко-
лес втулок и др. являются отверстия. 
Шероховатость участков вала следует принимать по табл. 
12.1, 12.2. Неуказанные на чертеже значения шероховатости обо-
значаются в верхнем правом углу чертежа, например . 
Допуск формы и расположение поверхностей указываются 
на чертеже условными обозначениями наиболее распространен-
ные из которых приведены в табл. 12.4. Численные значения до-
пусков см. в табл. 12.3, а для шпоночных пазов (перекос паза от-
носительно базовых поверхностей или оси  вала и симметрич-
ность   в табл. 12.6 и 12.7. 
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Допуск формы круглости и цилиндричности под под-
шипники классов точности 0, 6 принимаются: равным половине 
допуска на диаметр. 
Допуски на торцевое биение заплечиков приведены в табл. 
12.5. Однако на валах, которые обрабатываются в центрах биение 
заплечика, даже если возникнет такое желание, выполнить не-
возможно (рис.12.1). 
Торцевое биение может иметь место при выполнении, на-
пример, распорной втулки с двух установок в патроне станка. 
На заготовках зубчатых колес, которые также выполняются 
с двух установок, обязательно наносится метка (риска) на торце, 
который обрабатывался совместно с отверстием. Это необходимо 
для точной установки заготовки колеса на зуборезный станок. 
Следует отметить, что на рабочих чертежах валов часто 
вместо знака перпендикулярности заплечика наносится знак 
биения, что в принципе неверно: биение в любом случае не воз-
никнет, но заплечик может быть выполнен под углом, а торец 
кольца подшипника не будет прилегать к заплечику. 
Сечение участков вала с выполненными шпоночными па-
зами выполняются в любом стандартном масштабе. Указываются 
ширина и глубина паза, посадка шероховатость, отклонение фор-
мы (иабл.12.6, 12.7). 
Параметры зубчатого зацепления для колеса или вал- 
шестерни записываются в таблицу, расположенную в правом 
верхнем углу чертежа (рис. 12.1). 
Технические требования записываются выше штампа: 
Термическая обработка (чаще всего нормализация НВ 
170…180 и улучшение НВ 200…210) для стали 45 или 40Х, за-
калка неуказанные предельные отклонения размеров. 
Дополнительная термическая обработка участка вала с 
манжетным кольцевым уплотнением указывается на чертеже. 
В штампе чертежа обозначается марка стали: сталь углеро-
дистая обыкновенного качества – ГОСТ 380-71; углеродистая ка-
чественная – ГОСТ 1050-74; легированная конструктивная – 
ГОСТ 4543-71.  
Следует также привести массу детали, которая определяет-
ся m = 0,78d2· l · ρ, кг, где d – усредненный диаметр, м; l – длина, 





Рекомендуемые шероховатости  








11-й квалитет точности от 30 до 500 мм 
 
12-й квалитет точности 6…80 мм 
 
9-й квалитет точности 80…500 мм 
 
11-й квалитет точности 3…30 мм 
 
7-й и 8-й квалитет точности 6…80 мм 
 
6-й квалитет точности 10…120 мм 
 
Шейки валов в манжетных уплотнениях 
 
Шейки валов в фетровых уплотнениях 
 
Рабочие поверхности шпоночных пазов 
 






































Шероховатость участков вала Ra (мкм) для 
подшипников качения 
 





























валу и в  
корпусе 
0 








Требования точности отверстий и валов, мкм 
 
Степень точности  
Параметры базовых  
Поверхностей 
 




Шероховатость Ra, мкм 
 
 5               6 






Шероховатость Ra, мкм 




10 + 0,1d 
6 
1,25 




































допуски формы и  
расположения 
 
Допуск радиального биения 
Допуск торцового биения 













Торцевое биение заплечиков, мкм (не более) 
 
Классы точности подшипников 




и отверстий, мм Валы Отверстия корпусов (стаканов) 
До 50 20 10 7 4 40 20 13 8 
Св. 50 25 12 8 6 40 20 13 8 
До 80         
Св. 80 25 12 8 6 45 22 15 9 
До 120         
Св. 120 30 15 10 8 50 25 20 10 
До  150         
Св. 150 30 15 10 8 60 30 22 12 
До 180         
Св. 180 30 15 10 8 70 35 22 15 
До 250         
Св. 250 35 17 12 9 80 40 25 17 
До 315         
Св. 315 40 20 13 10 90 15 30 20 
До 400         
Св. 400 40 25 15 12 100 50 35 25 









Посадки соединений с призматическими шпонками 
 
Высота шпонки, h 
Глубина пазов вала t1 и втулки t2 
Длина шпонки, l 





Ширина шпонки и пазов, b в зависимости от вида соединения 
Вид соедине-
ния Шпонка Паз вала Паз втулки 
Свободное h9 Н9 D10 
Нормальное h9 N9 Js9 






Предельные отклонения размера шпоночных пазов 
 
Паз вала Паз втулки 
Предельное отклонение размера b, мкм 
Номинальная 
ширина 
шпонки В(-) Н(-) В(+) Н(+) 
» 6 до 10 15 65 75 20 
» 10 » 18 20 75 85 25 
Св. 18 до 30 25 90 100 30 
» 30 »50 32 105 120 5 
» 50 » 80 40 125 140 40 
» 80 »120 50 150 160 45 
Примечание: В и Н – верхнее и нижнее отклонение размера b. 
При выполнении шпоночных пазов устанавливается допуск на 
перекос паза δп ≤ 0,5δш и на симметричность относительно оси 
вала, δс ≤ 2δш 





Отклонение диаметра выступов зубчатого колеса 
относительно базового отверстия, мкм 
 
Делительный диаметр Степень  
точности 
Базовый  
зазор ≤ 120 > 120 

















Допуск на торцевое биение зубчатого колеса 
относительно базы для d = 100 мм, мкм 
 
Ширина зубчатого колеса, мм Степень 
точности < 40 40 – 100 > 100 
7 24 12 8 




V   
где d – делительный диаметр, мм 
 
Ниже приведены рабочие чертежи основных деталей редук-











12.2. Изготовление основных деталей  
 
Практически все детали цилиндрических редукторов явля-
ются телами вращения и сначала обрабатываются на токарных 
станках. 
Следует иметь ввиду, что величины отклонений кругло-
сти, соосности, радиального и торцевого биения деталей зависят 
только от классов точности станка (всего пять) и его техниче-
ского состояния, в частности, подшипников шпинделя. 
Цилиндричность (конусность) зависит: 
- для патронных работ (деталей типа зубчатое колесо) от 
параллельности оси шпинделя и направляющих станины станка 
по которым движется суппорт с фартуком; 
- при работе в центрах (валы) – от совпадений в двух плос-
костях осей центров шпинделя и задней бабки (можно регулиро-
вать). 
Поэтому указанные в чертежах предельные отклонения по 
ЕСКД имеют только символические значения и их можно выпол-
нить, если точность изготовления согласуется с классом станка. 
В ремонтных цехах обычно используются станки класса Н 
– нормальной точности и изготавливаемые на них детали вполне 
соответствуют своему назначению (при надлежащем техниче-
ском обслуживании станочного парка). 
Ниже приведены основные технологические операции и 
оборудование, применяемые в ремонтных цехах для изготовле-
ния деталей редукторов. 
Валы 
Заготовками валов являются прокатный круг различных 
диаметров или поковка при существенной разнице в диаметрах, 
например для валов – шестерен.  
Заготовки сначала центруются (в различных вариантах) – в 
торце сверлится отверстие с разделкой под углом 600 (рис.12.1,а). 
Затем устанавливается в патроне станка, и центре задней бабки, 
закрепляется и производится черновая обработка вала с припус-
ками 2…4 мм. 
Далее заготовка поворачивается, на неподвижном люнете 
производится подрезка (отрезка) на общую длину и центровка 







Рис. 12.1. Токарная обработка вала 
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Чистовая обработка вала выполняется в центрах 
(рис.12.1,в), выдерживая при этом размеры и предельные от-
клонения (допуски), указанные в рабочем чертеже. 
Круглые валы закрепляются в четырех кулачковом патроне 
с выверкой радиального биения по индикатору. 
1. Предельное отклонение для заплечиков (переходов диа-
метров) часто задается знаком допуском на биение (рис.12.1). Это 
неверно, так как: 
– при обработке в центрах биение в заплечиках в принципе 
невозможно; 
– подрезной резец может устанавливаться неперпендику-
лярно оси вала и заплечик образуется с уклоном; 
– при монтаже подшипника появится зазор, что недопусти-
мо, т.к. подшипник будет посажен на вал с перекосом (между 
ступицей зубчатого колеса так же появится зазор). 
Таким образом, хотя и отсутствует биение в заплечиках, но 
при этом нарушается условие сборки, поэтому в чертеже необхо-
дим знак допуска перпендикулярности (рис.12.1,в) 
При выполнении заплечика подрезной резец с радиусом, 
соответствующим чертежному, должен перемещаться перпен-
дикулярно оси вала, что осуществляется поперечным ходом суп-
порта станка (рис.12.1,г). 
В ремонтных цехах на валах небольших диаметров с малы-
ми заплечиками его выполнение осуществляется подрезным рез-
цом, установленным примерно перпендикулярно оси вала. 
Шпоночные пазы на валах выполняются пальцевой фре-
зой чаще на вертикальных фрезерных станках (рис.12.6) по раз-
метке, а крупные валы – на горизонтальных расточных. 
Обычно диаметр фрезы меньше ширины шпоночного паза 
(не всегда), она совершает врезание на глубину 3…5 мм и затем 
осциллирующие движения по сторонам паза. При этом стороны 
после чистовой обработки автоматически выполняются парал-
лельными, хотя в чертежах приводится допуск на непараллель-
ность. 
Зубчатые колеса 
Заготовки – поковка. Обработка в четырехкулачковом па-
троне, который обеспечивает надежное крепление. Наружный 
диаметр колеса, отверстие (измеряется микроштихмасом или по 
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калибру), торец с выточками обрабатываются с одной установки 
в патроне (рис.12.2). 
На торце наносится риска. Затем обрабатывается другая 
сторона заготовки. 
Следующая операция – нарезание зубьев выполняется на 
вертикальном зуборезном станке (рис.12.4). Колесо устанавлива-
ется на столе станка торцом с риской, выверяется по наружному 
диаметру индикатором и закрепляется. 
Нарезка зубьев выполняется червячной фрезой или лету-
чим резцом (при единичном производстве). Оси фрезы или рез-
цовой оправки поворачивается к горизонту под углом 
γ = β ± α, (12.1) 
где α = 200 – угол зацепления; 
       β – угол наклона зубьев косозубой передачи. 
Знак плюс принимается при разноименном направлении 
витков фрезы и зубьев колеса. 
Фреза врезается на глубину зуба и перемещается сверху 
вниз при настроенном синхронном вращении заготовки. 
Проверка зубьев чаще всего выполняется измерением тол-









  (12.2) 











По этим формулам вычисляются величины Sx , hx и уста-
навливаются на зубомере. Контролируется Sx с учетом нормы 
бокового зазора в зацеплении, т.е действительная толщина зуба 
должна быть меньше расчетной. 
Далее размечается шпоночный паз, который выполняется 
на долбежном станке (рис12.6). Колесо устанавливается и закре-
пляется на столе станка, в державку ползуна закрепляется дол-






Рис. 12.3. Токарная обработка основных поверхностей с одной 













При  ходе ползуна с резцом вверх происходит подача стола 
до требуемой глубины паза. 
Сквозная крышка. Заготовками могут быть поковка или 
литье (сталь 35Л, чугун СЧ 18). Крышка (рис.12.6) должна изго-
тавливаться таким образом, чтобы обеспечить правильное приле-
гание с наружным кольцом подшипника (1), кольцом манжеты 
(2), корпусом редуктора (3). Кроме того, наружный диаметр (4) и 
гнездо манжеты (5) и отверстия (6) должны быть соосны. 
Это обеспечивается обработкой этих поверхностей с одной 
установки в четырехкулачковым патроне. Поверхности 1,2,3 вы-
полняются поперечным ходом суппорта с резцом. 
Затем крышка переустанавливается в патроне и обрабаты-
вается другая сторона – наружный диаметр фланца и торец по 
толщине фланца. 
Токарная обработка переходного кольца (рис.12.3) соосного 
редуктора выполняется аналогично.  
Размечаются в сквозной крышке отверстия под болты и 
сверлятся на радиально- сверлильном станке (рис.12.7). Здесь 
шпиндель со сверлом перемещается по направляющим траверсы, 
которая в свою очередь, поворачивается вокруг колонны. Таким 
образом обеспечивается установка инструмента в любой точке 
рабочей зоны. При большом количестве крышек изготавливается 
кондуктор, по которому без разметки выполняется сверловка от-
верстий. 
 
12.3. Деталировка (рабочие чертежи) 
 
Ниже приведены рабочие чертежи основных деталей (кроме 
корпусных) цилиндрических одно и двухступенчатых редукто-
ров. Вал- шестерни, промежуточные и тихоходные валы даны 
применительно к различным разработанным ранее типам редук-
торов. 
Всего представлено 9 чертежей, включая зубчатые колеса, 

































13. Сборка редуктора 
 
13.1. Начальная стадия 
 
Плоскости разъема корпуса и крышки редуктора прове-
ряются на краску. 
Лучшими красками являются железный сурик, берлинская 
лазурь, голландская сажа. Краска растирается в мельчайший по-
рошок и разводится на машинном масле, она не должна иметь 
сухих крупинок и быть жидкой. 
Наносится на поверхность тампоном и растирается тонким 
слоем. После наложения проверочной плиты краска оставляет 
пятна, которые подлежат шабрению (соскабливанию шабером). 
Качество поверхности определяется количеством пятен на 
квадрате 25 х 25 мм (принимается 3…5). 
Сборка редуктора выполняется поузловым методом, т.е. 
собираются отдельные узлы, которые затем устанавливаются в 
корпус. 
Основной деталью узла является вал, поэтому перед сбор-
кой он подвергается дополнительному контролю. 
Проверяются: 
- шероховатость поверхности и отсутствие забоин на участ-
ках подшипников, манжет, зубчатых колес, распорных втулок; 
- измеряются микрометром диаметры этих участков по час-
ти допусков, конусности и эллипсности; 
- осматриваются заплечики под подшипники и зубчатые ко-
леса, проверяются микроугольником с фаской их перпендикуляр-
ность относительно оси и величина радиуса; 
- шпоночные пазы – параллельность относительно оси, ши-
рина и глубина; 
- длина посадочного участка под зубчатое колесо, которая 
должна быть меньше длины ступицы на 3…8мм. 
Выполняется также проверка отверстия зубчатого колеса и 
длина ступицы. 
Зубчатые передачи перед сборкой осматривают, при этом 
обращается внимание на состояние рабочих поверхностей зубьев. 
После механической обработки на них могут оставаться риски и 
надрезы, которые являются одним из источников образования 
усталостных трещин. Они должны быть защищены также как и 
забоины. Зачищаются также заусенцы на торцах зубьев. 
 381 
Узел собирается в соответствии с чертежом, при этом: 
а) если зубчатое колесо запрессовывается при помощи 
пресса, то посадочный участок вала и отверстия и установленная 
шпонка должны быть смазаны; 
б) колесо устанавливается также после нагрева его ступи-
цы (чаще всего резаком); 
в) на венце зубчатого колеса при токарной обработке нано-
сится риска, которая указывает на то, что наружный диаметр, 
отверстие, торцы венца и ступицы выполнены с одной установ-
ки; этой стороной колесо следует напрессовывать на вал до 
плотного контактирования с заплечиком; 
г) подшипники после обязательной промывки в бензине 
(или солярке) нагреваются в масляной ванна 15…20 мин при 
температуре 60…900С и затем устанавливаются на вал неклей-
менной стороной к заплечику, а клейменной – в сторону, откры-
той для проверки; 
д) после установки подшипников на вал проверяется щупом 
плотность прилегания торцов внутренних колец с заплечиками 
(зазора быть не должно). 
Если устанавливаются радиальные шариковые или ролико-
вые подшипники, то после их запрессовки на вал выполняется 
проверка от руки на отсутствие заедания.  
После очистки и покраски корпуса в подшипниковые гнез-
да основания устанавливаются собранные узлы. Выполнять про-
верку непараллельности осей отверстий, что обычно указывается 
в технических требованиях, нет смысла, так как все отверстия 
редуктора растачиваются только с одной его установки на рас-
точном станке. 
 
13.2. Регулировка радиально- упорных подшипников  
 
Ответственным этапом сборки редукторов является регули-
ровка осевой игры (зазоров) радиально- упорных подшипников, 
которые, как указывалось ранее, применяются почти повсемест-
но. 
В радиально- упорном коническом роликоподшипнике име-
ет место три разновидности зазоров (рис.13.1,а), взаимосвязан-
ных между собой, а в шариковом – один (осевой). 
Практикой установлено, что отсутствие зазоров в под-
шипниковых узлах редукторов, а также их чрезмерная величина 
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Является наиболее распространенным методом регулиров-
ки как начального зазора, установленного при сборке узла, так и 
в процессе эксплуатации. 
Радиально- упорные подшипники в цилиндрических редук-
торах устанавливается враспор (рис. 13.1,б). 
Регулировка зазора осуществляется перемещением одного 
наружного кольца подшипника относительно другого осевым 
смещением крышки подшипника. 
1. Заготавливается прокладки в соответствии с диаметрами 
фланца крышки. В комплект входят (5…7) прокладок толщиной 
0,05; 0,15; 0,2; 0,3; 0,5 мм, которые не должны иметь заусенцев и 
неровностей. 
2. Комплект из двух-трех прокладок надевается на крышку 
1, которая затем устанавливается в отверстие (половину) основа-
ния редуктора и равномерно до отказа зажимается винтами. 
Крышку 2 устанавливают на место без прокладок и также 
зажимают винтами, вращая при этом вал вручную для равномер-
ности установки тел качения на дорожках колец подшипников. 
3. При появлении заметного торможения, связанного с ну-
левым зазором между опорными торцами крышки и кольца под-
шипника, затяжку винтов крышки прекращают. 
4. Измеряется щупом в четырех местах зазор а между 
крышкой и корпусом редуктора. Среднее арифметическое даст 
расчетную величину этого зазора 
1 2 3 4
p
a a a aa =
4
+ + + . 
5. По таб. 13.1 и 13.2 определяется требуемая величина за-
зора осевого S для данного подшипника. 
При нормальных условий работы редуктора и при сравни-
тельно коротких его валах L = (2,5…5d),  вычисляется требуемая 
общая толщина прокладок 















мкм по ГОСТ 333-59 и 7260-54 Внутренний диаметр 
подшипника 
d, мм Угол конуса β = 10-16
0 
Угол кону-
са β = 25-
290 







10 30 20 40 40 70 - - 12d 
30 50 40 70 50 100 20 40 8d 
50 80 50 100 80 150 30 50 7d 
80 120 80 150 120 200 40 70 6d 









мкм по ГОСТ 831-62 Внутренний диаметр 
подшипника 
d, мм Угол конуса β = 12
0 
Угол кону-
са β = 26 и 
360 







10 30 20 40 30 50 10 20 8d 
30 50 30 50 40 70 15 30 6d 
50 80 40 70 50 100 20 40 4d 
80 120 50 100 60 150 30 50 3d 
120 180 80 150 100 200 40 70 3d 
 
Примечание. Ряд1 – для подшипников, устанавливаемых по 





6. Набирается расчетная толщина b прокладок на предвари-
тельно снятую крышку 2, затем она с прокладками устанавлива-
ется на место и зажимается до отказа. Если вал вращается легко, 
то регулировка закончена. В противном случае необходимо снова 
снять крышку 2 и добавить еще одну тонкую прокладку. 
Проверку установленного осевого зазора выполняют:  
- с помощью индикатора, отжимая вал рычагом в обеих на-
правлениях (рис.13.1,б); 
- щупом, при этом замеряется нормальный зазор δ (иногда 
называют «радиальный»), который нужно пересчитать на осевой 
2sinα
δS = . (13.2) 
 
Средние величины допускаемой осевой игры приведены в 
табл. 13.1 и 13.2. 
 
13.3. Качество зацепления 
 
Определяется после сборки и установки узлов в корпусе ре-
дуктора и регулировки радиально-упорных подшипников. Редук-
тор крышкой при этом не закрывается. 
Определяются величина боковых зазоров между зубьями и 
пятна контакта зубьев. Радиальный зазор c = 0,25m = const можно 
не измерять. 
1. Боковой зазор определяется замером щупом при контак-
тировании зубьев или прокаткой между зубьями колес свинцовых 
проволок (узких полосок). Они устанавливаются в двух местах по 
длине зубьев, отступив ≈ 15 мм от торцов или по центру – одной. 
После прокатки проволок (полосок) микрометром замеря-
ются их толщины с обеих сторон зуба. Средняя сумма толщин 
определяет величину бокового зазора. 
Для цилиндрических передач общего назначения, изготов-
ленных по 9-7-й степени точности боковой зазор устанавливается 
по норме В, (табл.13.4), которая учитывает компенсацию темпе-
ратурных расширений зубчатых передач при нагревании ее на  
250 С по сравнению с корпусом редуктора. Для нереверсивных 
передач можно использовать норму А с большим зазором. 
Величина гарантированного бокового зазора принимается 












































































П.49. Определить величину бокового зазора цилиндрической 
зубчатой реверсной передачи, выполненной по 8-й степени точ-
ности при межосевом расстоянии aW = 250 мм. 
По табл.13.3 отклонение межосевого расстояния при aW = 
250 мм по норме В, составляет ±0,092 мм. Тогда гарантирован-
ный боковой зазор в зацеплении равен: 
 δ = 2 · 0,092 = 0,184 мм. 
 
2. Качество контакта зубьев проверяется на краску или по 
блеску. Краска наносится тонким слоем на зубья шестерни или в 
четырех диаметрально противоположных местах на 3…4 зуба 
колеса. 
Оценивают пятно контакта по (рис.13.2) величинам длины 
и средней высоты пятна относительно соответственно длины и 
высоты зуба (табл. 13.4): 
- по длине b-c 100%
b
×   за вычетом разрыва а; 
















Нормы контакта зубьев в передачи в процентах  
(ГОСТ 1643-56) 
 
Степень точности Наименование 7 8 9 
по высоте не менее… 45 40 30 Пятно контакта по длине не менее… 60 50 40 
 
По блеску контакта проверка выполняется после смазки 
зубьев профильтрованным керосином для исключения задиров 
зубьев. 
Если пятно контакта не соответствует норме, то произво-
дится пригонка поверхностей зубьев шабрением (только колеса) 
или, чаще всего, притиркой при вращении колес в масле с до-
бавкой абразива. 
Зубья с поверхностями высокой твердости пригоняют с по-




13.4. Резьбовое соединения 
 
 
Для сборки деталей редуктора применяются соединения на 
болтах и винтах: 
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а) болт – стержень с головкой под ключ 
с одного конца и резьбой для гайки с другого; 
б) винт – стержень с резьбой с одного 
конца для ввинчивания в одну из скрепляе-
мых деталей и головкой с другого. 
Для завинчивания необходимо гаечным 
ключом приложить момент к гайке или го-
ловке винта, который включает моменты 
трения в резьбе Тр и от силы трения между торцами опорных по-
верхностей гайки и детали (или шайбы) ТТ: 




FT срtp ×=  - моменты силы трения в резьбе, т.е сила тре-
ния, умноженная на плечо по среднему (расчетному) диаметру d2 
резьбы (рис. 13.2,а); 
2
d
fPT ср0T ××=  - сила трения Pf0 в опорной поверхности 
гайки, умноженная на ее плечо dср / 2 (рис.13.3,б), величина кото-
рого определяется по табличным параметрам гайки, а f0 - коэф-
фициент трения в опорной поверхности гайки. 
Суммарная сила F контакта в резьбе, равнодействующая 
нормально силы по линии n-n и силы трения в резьбе, расклады-
вается на две составляющие: окружную Ft и осевую Р (рис. 
13.2,а), который связаны зависимостью 
Ft = Ptg(φ + ρ), (13.4) 
где 
2πd
tarctg=j  - угол подъема винтовой линии; 
ρ – угол трения в резьбе (отклонения реакции силы трения 
от нормали n-n, рис.14.3,а); 
tgρ = f – коэффициенту трения в резьбе, величина которого 
изменяется в зависимости от профиля резьбы. 
В связи с этим при расчетах используется приведенный ко-
эффициент трения. Например для метрической резьбы с углом 
наклона профиля α = 300 (рис .13.3,в): 
ocos30
ff =¢ , а приведенный угол терния farctgρ ¢=¢ . 
Суммарный момент завинчивания 
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( ) срзав 2 0
d




= + +ê ú
ë û
 (13.5) 
При этом стержень болта растягивается, сжимая при этом 




















Рис. 13.3. Винтовая пара 
 
Величина этой силы может увеличиваться (с сохранением 
диаметра d2 ) при снижении: 
а) угла подъема винтовой линии φ, что достигается приме-
нением мелких резьб с уменьшенным по сравнению с основной 
резьбой шагом t; например резьба М20 – основной (крупный) шаг  
t = 2,5 мм; мелкие 2; 1,5; 1; 0,75; 0,5 мм, а углы подъема φ = 2,50; 
20; 1,40 и т.д.; 
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б) коэффициентов трения в резьбе и контактирующих по-
верхностей гайки и детали (шайбы) их смазкой или нанесением 
различных покрытий (табл. 13.5) 
При проектном расчете диаметра стержня болта под дей-
ствием продольной силы Р в Н, учитывается и его кручение за 







=  (13.7) 
где [σр] – допускаемое напряжение материала болта (винта) на 
растяжение, МПа (≈ 70 МПа для стали 20); 
d1  - внутренний диаметр резьбы, мм. 
Таблица 13.5 
 
Коэффициенты трения в резьбе (числитель) и на торце 
гайки (знаменатель) 
 





































































13.5. Заключительная стадия сборки 
 
После регулировки подшипников плоскость разъема по-
крывается тонким слоем герметика и накрывается крышкой ре-
дуктора. 
Далее: 
- забиваются центровочные конусные штифты; 
- смазываются резьбы болтов, устанавливаются в отверстия 
и предварительно завинчиваются (конец болта не должен высту-
пать из гайки более, чем 0,5 величины диаметра болта); 




Размеры ключей S для болтов и гаек, мм 
 
Номинальные диаметры резьбы 
10 12 14 16 18 20 22 24 27 30 36 42 48 
Болты с нормальной головкой 
17 19 22 24 27 30 32 36 41 46 55 65 75 
Болты с уменьшенной головкой 
14 17 19 22 24 27 30 32 36 41 50 55 65 
Гайки 
17 22 24 27 30 32 36 36 41 46 55 65 75 
Примечание. Для выбора размера ключа можно воспользо-
ваться формулой: 
- для нормальной головки болта S ≈ 1,5d → (выбрать бли-
жайший стандартный размер ключа); 
- для гайки от М12 до М22 – на один размер больше, чем у 







На фланцах редуктора располагаются болтовые соединения 
двух диаметров: больших – у подшипников и меньших по ос-
тальному периметру фланцев. 
Во избежание неравномерного распределения нагрузки, по-
явления неплотностей в стыке, необходимо болты одного диа-
метра затягивать с одинаковой силой. 
Болты диаметром до 30 мм затягиваются ключами стан-
дартной длины – 15d, а для болтов свыше для создания необхо-
димого момента затяжки применяются ключи с увеличенными 
плечами, а также с надставками в виде труб. 
Размеры необходимых ключей приведены в табл. 13.6, а 
требуемые моменты затяжки болтов – в табл. 13.7. 
Таблица 13.7 
 
Моменты затяжки для болтов из углеродистой стали 
 




затяжки, Н·м Усилие, Н Длина  рычага, м 
М6 2,2 - - 
М8 5,4 - - 
М10 11 - - 
М12 19 - - 
М14 33 - - 
М16 48 300 0,16 
М18 66 300 0,25 
М20 90 300 0,3 
М24 150 300 0,5 
М30 300 400 0,75 
М36 670 520 1,65 
М48 1250 840 1,5 
М68 3020 1200 2,5 
М76 551 1580 3,5 
Момент затяжки крупных болтов можно также определить, 
пользуясь следующим мнемоническим правилом: «В рычаге 
для затяжки болта должно быть столько метров и затягивать его 
нужно усилием стольких людей, сколько дюймов в резьбе болта». 
Величина затяжки болтовых соединений контролируется 
динамометрическими ключами, тарировка которых выполняется 
в начале и середине смены. 
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Более точный контроль осуществляется посредством изме-
рения индикатором удлинения стрежня при затяжке. 
Из закона Гука σ = εЕ , 
где 
l
Δlε =  - относительное удлинение; 
Е – модуль продольной упру гости стали ≈ 2·105 МПа. 
 
Величина напряжения при растяжении стержня не должна 










Допускаемые постоянные нагрузки для болтов 
 




мм А Б А Б А 
6 0,75 3,4 1,2 5 1,75 
8 1,4 6,20 2,2 9 3 
10 2,4 10 3,8 15 5,6 
12 3,6 14 5,8 21 8,5 
14 5 20 8,5 30 13 
16 7,5 27 12 40 19 
18 10 33 16 50 25 
20 14 43 24 65 35 
22 19 54 32 80 46 
24 23 62 40 95 56 
27 33 82 53 120 74 
30 45 100 74 150 100 
36 70 146 119 220 150 
Примечание. А – неконтролируемая затяжка, нагрузка без 
учета затяжки; Б – контролируемая затяжка; точный учет нагру-
зок, включая затяжки. 
 











Виды пятен контакта, характеристики шума и оценка  
качества сборки цилиндрических зубчатых передач 
 










Без нагрузки - ше-
лест, под нагрузкой 
– сильное гудение 
Перекос осей колес, 
брак 
 
Под нагрузкой – 
сильное гудение и 
перемежающийся 
стук, без нагрузки – 








стук при холостом 














альный зазор, брак 
 
Перемежающийся 
стук и сильное гу-
дение 
Радиальное и торце-
вое биение колес, 
вибрация, брак 
 
В табл. 13.8 приведены допускаемые нагрузки на стержни 
болтов (винтов) с учетом того, что очень сильная так и слабая 
затяжка может привести к разрушению соединения. 
Завершается сборка редуктора затяжкой всех винтов на 
крышках подшипников с дополнительным контролем легкости 
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вращения валов, установкой маслоспускной пробки и маслоука-
зателя, заливкой масла через смотровое отверстие с контролем 
уровня и его закрытием крышкой с прокладкой. 
Далее проводится обкатка и испытание согласно ТУ завода-
изготовителя. 
В табл. 13.9 приведены основные характеристики шума при 
испытании и работе цилиндрических зубчатых передач, пятна 
контакта и оценка качества изготовления и сборки. 
На практике по характеру и силе шума передач часто мож-

































При надлежащей эксплуатации работоспособность деталей 
машин определяется тремя основными факторами: конструкцией, 
технологией изготовления и смазкой. 
Наиболее важным физическим свойством масел является 
вязкость, которая влияет на несущую способность масляного 
слоя. 
Вязкостью (внутренним трением жидкости) называется со-
противляемость относительному сдвигу ее слоев под действием 
приложенной к ней силы. В прямолинейном ламинарном (без пе-
ремешивания) движении (рис. 14.1) между элементарными слоя-
ми жидкости dy возникают силы трения, благодаря которым бы-




Рис. 14.1. К определению понятия вязкости 
 
Силы трения выражаются касательным напряжением, изме-
ряемым в системе СИ н/м2: 
dy
dvμτ = , (14.1) 
где μ – динамический коэффициент (динамическая вязкость) – 
величина, служащая для количественной оценки касатель-
ного напряжения. 
Динамическая вязкость на практике выражается в пуазах, а 
чаще в сантипуазах (спз), размерность которого 1 спз = 10-3 
Н·сек/м2. 
В технике вязкость масел обычно выражается в единицах 
кинематической вязкости – отношение динамической вязкости μ 
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данной жидкости к ее плотности ρ при той же температуре и дав-
лении 
ρ
μν = . (14.2) 
Физическая единица кинематической вязкости называется 
стоксом (ст). Чаще употребляется сантистокс (сст) = 0,01 ст. 
Тогда сантистокс – кинематическая вязкость жидкости, ди-
намическая вязкость которой равна 1 спз, а плотность 1 г/см3. 
В иностранной практике распространены другие различные 
единицы вязкости: секунды Редвуда (Англия), секунды Сейболта 
(США), градусы Энглера (Германия). 
В связи с тем, что вязкость смазочным масел в значитель-
ной степени зависит от температуры, в ГОСТах и ТУ кинемати-
ческая вязкость нормируется в сантистоксах (м2/с) при темпера-
турах 500 С и 1000 С (v50; v100). 
 
14.2. Выбор масла 
 
В редукторе смазываются зубчатые передачи, подшипники 
и частично манжетные уплотнения. При этом при малых окруж-
ных скоростях зацепления в литературе часто предлагается раз-
дельная смазка – жидким маслом зубчатые передачи и густой 
смазкой подшипники. 
Как указывалось выше, применение раздельной смазки не 
только усложняет конструкцию, но и вызывает необходимость в 
периодической разборке узла для очистки подшипников от остат-
ков густой смазки, промывки их, закладки свежей, что нереально 
в производственных условиях. 
В связи с этим в одно и двухступенчатых редукторах по-
всеместно для смазки подшипников применяется масло, залитое в 
картер, что отражено в альбомах редукторов и продукции заво-
дов- изготовителей (см. предисловие).  
Процесс смазки протекает в общем случае следующим об-
разом. Зубья колес зачерпывают масло из картера, которое удер-
живается за счет сил адезии и вязкости, затем под действием уже 
центробежных сил оно отбрасывается в зацепления, к стенкам и 
крышке корпуса редуктора. В зацеплении также попадает кон-
денсат масляного тумана и брызги масла. 
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Стекающее по стенкам корпуса масло, его брызги и конден-
сат масляного тумана попадают также на подшипники и смазы-
вают их. 
Кроме этого, зубья колеса перемещают в ванне масло в сто-
рону вращения колеса, а в обратную сторону под действием под-
пора оно течет вдоль стенок корпуса т.е появляется циркуляция 
масла, которая способствует охлаждению редуктора. 
Вязкость и марку масла выбирают из следующих сообра-
жений: 
1. Более вязкое масло обладает и более высокой нагрузоч-
ной способностью. 
2. Чем выше твердость поверхностей зубьев и давление в 
зоне зацепления, тем выше должна вязкость масла. 
3. С увеличением окружной скорости вязкость может сни-
жаться. 
4. Чем выше температура окружающей редуктор среды, тем 
ниже вязкость. 
5. В период приработки целесообразно применять более 
вязкие масла относительно расчетных. 
Существуют несколько вариантов выбора кинематической 
вязкости масла. Один из них основан на формуле Ватсона, по ко-
торой сначала определяется параметр зубчатой пары х, а затем 










где HV – твердость поверхности зубьев колеса по Виккерсу (пе-
ревод см. на рис. 2.10, HV = 10HRC); 
σН – контактное напряжение в зацеплении, МПа; 
vокр – окружная скорость, м/с. 
 
П.50.Определить вязкость и марку масла для зубчатой пе-
редачи при: твердость поверхности зубьев колеса HRC235, на-
пряжение в зоне контакта σН = 640 МПа, окружная скорость в 
передачи vокр = 1,2 м/с. 
Твердость по Виккерсу (рис.2.10) HV350. Определяется па-





HV 35 640x = = = 119v =73сст









Рис. 14.2. График f(x)ν50 =  
 
14.3. Расчет объемов масла и уровней погружения колес 
 
В период эксплуатации редуктора происходит утечка масла 
через уплотнения и разъемы,  а также за счет испарений при на-
греве. Поэтому первоначально в картер заливается масло с неко-
торым запасом от расчетного, составляющий обычно 15…20%. 
Объем и уровень масла в картере 
контролируется щупом (рис. 14.3), 
на котором наносятся две метки: 
max и min. Отметка min 
обозначает минимальный 
(расчетный) уровень масла, ниже 
которого не следует опускаться: 
необходима периодичная доливка 
масла до уровня max. 
Для обеспечения надежной и 
продолжительной работы 
редуктора необходимо 
определится с рядом параметров. 
Параметры смазки редуктора 
1. Выбор вязкости и марки масла. 
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2. Определение уровня масла от днища до колеса h0 и глу-
бины его погружения в масло hк в зависимости от окружной 
скорости. 
3. Вычисление объемов масла – расчетного (минимального) 
и максимального, заливаемого в редуктор с учетом утечек масла 
в период эксплуатации. 
4. Определение уровней масла в картере: min и max с пере-
водом их на маслоизмерительный щуп. 
В технической и учебной литературе нет определенных ре-
комендаций по части смазки подшипников разбрызгиванием кар-




Рис.14.4. К определению погружения колеса в масло 
 
Предлагается при vокр = 1…3 м/с (четкой границы нет) пе-
риодически смазывать подшипники закладной густой смазкой, 
что в одно и двухступенчатых редукторах не применяется по 
причине резкого снижения их эксплутационных качеств. 
Смазка подшипников таких редукторов должна осуществ-
ляется только жидким картерным маслом с учетом скоростных 
режимов зубчатых колес. 
Расчетный (минимальный) объем масла (в литрах), обес-
печивающий смазку зубчатых передач и подшипников, включает 
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по высоте расстояние h0 от днища до окружности выступов коле-
са (рис. 14.4) и глубину hк погружения колеса в масло. 






















































И-12А 10-14 - 
И-20А 17-23 - 
И-25А 24-27 - 
И-30А 28-33 - 
И-40А 35-45 - 
И-50А 47-55 - 
















h0 ≈ 8m → 8 модулей (до десяти). (14.4) 
Для определения hк рекомендуется следующее: 
а) если окружная скорость vокр < 2 м/с, то глубина hк опре-
деляется по графику (рис. 14.4), построенному на базе того, что 
интенсивность разбрызгивания масла при вращении колеса про-
порционально  квадрату его угловой скорости. С уменьшением 
окружной скорости глубина погружения колеса должна увеличи-
ваться, а для ее расчета следует сначала определить по графику 
коэффициент погружения к = f(vокр), тогда 
hк = кd2 (не менее высоты зуба); (14.5) 
б) если окружная скорость зубчатого колеса тихоходного 
вала vокр ≥ 2 м/с, то оно погружается в масло на глубину (рис. 
14.2).  
hк ≈ 0,04md2  (не менее высоты зуаб); (14.6) 
где d2 – делительный диаметр колеса. 
Так как днище редуктора выполнено с уклоном и неровно-
стями, то в расчетах при незначительной погрешности вместо 
диаметров выступов колес da удобно использовать делительные 
диаметры d. 
Минимальный (расчетный) объем масла в картере редукто-
ра (в литрах) 
Vp = 10--6n(h0 + hк)blл , (14.7) 
где b и l – соответственно длина и ширина картера редуктора, оп-
ределяется по сборочному чертежу, мм; 
n = 0,9 – коэффициент (заполнения), учитывающий наклон 
стенок и днища основания редуктора, а также вытесненного объ-
ема масла при погружении колеса. 
С учетом 20% запаса, объем первоначально заливаемого в 
картер масла составит 
Vmax = 1,2Vp . (14.8) 
Затем, по мере снижения объема (проверка щупом), масло 
доливается. 







= , мм 
/1,2hh maxmin = , мм 
(14.9) 
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Метки на маслоизмерительном щупе с учетом узла его ус-
тановки (рис.14.3) 
  lmax = hmax / sinα;        lmin = hmin / sinα. (14.10) 
Уровень масла проверяется один раз в 7…10 дней, а полная 
смена – через 6 месяцев, обычно при плановом ремонте. 









расход на 1 кг 





расход на 1 кг 
масла, залитого 
в ванну, г 
< 10 0,6 71-80 0,34 
11-20 0,5 81-90 0,32 
21-25 0,45 91-100 0,30 
26-30 0,43 101-150 0,29 
31-40 0,41 151-200 0,27 
41-50 0,39 201-300 0,26 
 
Примечание. Данные приведены для хорошо уплотненных 
редукторов, если конструкция не обеспечивает полной гермети-
зации, расход масла нужно увеличить в 1,5-2 раза. 
 
Следует иметь в виду, что при эксплуатации редукторов 
необходимо проверять качество смазки подшипников. 
Обычно это выполняется визуально при снятой крышке 
лючка сразу после остановки машины. Для двухступенчатых ре-
дукторов лучший результат дает снятие глухой крышки подшип-
ника быстроходного вала. 
При недостатке смазки подшипника можно повысить уро-
вень масла в картере выше отметки max с последующей провер-
кой или принять при малых окружных скоростях и недостаточ-
ной смазки дополнительные меры, как при проектировании ре-
дукторов так и в эксплуатации (рис. 14.6). 
 
Одноступенчатый редуктор (рис.14.5) 
 
П.51. Определить параметры смазки одноступенчатого 
редуктора: диаметр колеса d2 = 380 мм, модуль m = 5 мм, час-
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тота вращения n2 = 75 мин-1, напряжение в зоне контакта σН = 
640 МПа, твердость HRC 35, габариты картера редуктора b·l = 
125 х 560 мм. 
           1. Для определения вязкости 
масла вычисляем: 















 - параметр вязкости масла х 
 


















где HV – твердость поверхности зубьев по Виккерсу HRC 35 = 
HV350 (рис. 2.10). 
По графику (рис. 14.2) принимаем вязкость масла v50 = 80 
сст, а из табл. 14.1 марку масла – индустриальное И – 100А. 
2. Уровень масла до окружности выступов колеса (форм. 
14.4, рис. 14.4) h0 = 8m = 8 · 5 = 40 мм. 
Расчетная глубина погружения (рис. 14.4): при vокр = 1,5 м 
коэффициент погружения к = 0,15 
hк = к · d2 = 0,15 · 380 = 57 мм, 
где к = 0,15 коэффициент погружения при vокр = 1,5 м/с (рис. 
14.4). 
3. Объемы масла в картере редуктора (рис. 14.3): 
- расчетный минимальный (форм. 14.7) 
Vp = 10--6n(h0 + hк)blл = 10-6·0,9(40+57)125 · 560 = 6,1 л, 
n = 0,9 – коэффициент заполнения; 
- максимальный (форм. 14.8) 
Vmax = 1,2vp = 1,2 · 6,1 = 7,3 л. 


















Рис. 14.6. Устройства для смазки 
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Метки на маслоизмерительном щупе (форм. 14.10) при ус-
тановки его под углом α = 400: 
lmax = hmax / sin400 = 105/0,642 = 163 мм; 
lmin = hmin / sin400 = 87/0,642 = 135 мм. 
 
 П.52. Одноступенчатый редуктор по данным предыдуще-
го примера П.51, но n2 = 120 мин-1 (vокр > 2 м/с). Определить па-
раметры смазки редуктора. 
1. Для определения вязкости масла вычисляем: 
 - окружную скорость в зацеплении 
2 2
окр
πd n 3,14 380 120v 2.4























где HV – твердость поверхности зубьев колеса по Виккерсу HRC 
35 = HV350 (рис. 2.10). 
По графику (рис. 14.2) требуемая вязкость масла v50 = 
59,7сст. Принимаем индустриальное масло марки И – 70А. 
(табл. 14.1).. 
2. Уровень масла до окружности выступов колеса 
(форм.14.4)  
 h0 = 8m = 8 · 5 = 40 мм. 
Расчетная глубина погружения (рис. 14.4): при vокр = 2,4 м 
коэффициент погружения к = 0,04; 
hк = к · d2 = 0,04 · 380 = 15 мм (форм. 14.5). 
3. Объемы масла в картере редуктора: 
- расчетный минимальный (форм. 14.7) 
Vp = 10--6n(h0 + hк)blл = 10-6·0,9(40+15)125 · 560 = 3,5 л, 
n = 0,9 – коэффициент заполнения; 
- максимальный (форм. 14.8); 
Vmax = 1,2Vp = 1,2 ·3,5 = 4,2 л. 











- 60501,2  1,2/hh minmax =×== мм. 
Метки на маслоизмерительном щупе (форм. 14.10) при ус-
тановки его под углом α = 450: 
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lmax = hmax / sin450 = 60/0,707 = 84 мм; 




Имеет два зубчатых колеса и при определенных соотноше-
ниях диаметров и окружных скоростей возможно погружать в 
масло только колесо d4 или оба. При этом разность радиусов ко-
лес должна быть такова, чтобы при погружении колеса d2 уровень 
масла на колесе d4 не превышал четверть своего радиуса во избе-
жание перегрева и потери мощности, что примерно соответствует 
соотношению d4 / d2 ≈1,5.  
Это дает возможность выполнять смазку двухступенчатого 
редуктора жидким маслом в трех вариантах (рис. 14.7). 
 
 
Рис. 14.7. Смазка двухступенчатого редуктора 
 
1. Если d4 / d2  ≤ 1,5, а окружная скорость колеса тихоходно-
го вала v4 < 2 м/с, то целесообразно уровень масла устанавливать 
по колесу промежуточного вала с диаметром d2. 
2. При окружной скорости колеса тихоходного вала v4 > 2 
м/с расчет параметров смазки выполнять аналогично расчету од-
ноступенчатого редуктора. 
3. Если d4 / d2 > 1,5, а окружная скорость v4 < 2 м/с, то рас-
чет выполняется по колесу d4 с использованием графика на рис. 
14.4. 
Расчет вязкости масла в любом случае рекомендуется вы-
полнять по окружной скорости колеса промежуточного вала. 
 
П.53. Определить параметры смазки двухступенчатого 
редуктора: диаметры колес d2 = 176 мм, d4 = 252 мм, модули 3 
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мм и 5 мм, частоты вращения колес n2 = 75 мин-1, n4 = 250 мин-1, 
напряжения в зонах контактов σН = 620 МПа, средняя твер-
дость поверхностей зубьев колес HRC 40, габариты картера ре-
дуктора b · l = 120 · 460 мм. 
1. Окружные скорости: 












v 222 м/с; 











v 444 м/с; 



















где HV – твердость поверхности зубьев колеса по Виккерсу 
HRC40 = HV 400 (рис. 2.10). 
По графику (рис. 14.2) требуемая вязкость масла v50 = 
45сст: индустриальное масло марки И – 50А (табл. 14.1). 
Соотношение диаметров колес d4 / d2 = 252/176 = 1,43 <1,5. 
При таком соотношении расчет выполняем по колесу про-
мвала (вариант 1). 
2. Расстояние по высоте: 
- от днища картера до тихоходного колеса(форм.14.4) 
h0 = 10m = 10·5 = 50 мм; 











Расчетная глубина погружения колеса d2 в масло (форм. 
14.6) 
hк2 = 0,04 · d2 = 0,04 · 176 = 7 мм 
3. Объемы масла в картере редуктора: 
- расчетный минимальный (форм. 14.7) 
Vp = 10--6n(h0' + hк2)bl = 10-6·0,9(88 + 7)120 ·460 = 4,7 л, 
где n = 0,9 – коэффициент заполнения картера; 
- максимальный (форм. 14.8) 
Vmax = 1,2vp = 1,2 ·4,7 = 5,6 л. 












- 102851,2  1,2/hh minmax =×== мм. 
Метки на маслоизмерительном щупе (форм. 14.10) при его 
установке его под углом α = 400: 
lmax = hmax / sin400 = 102/0,642 = 159 мм; 
lmin = hmin / sin400 = 85/0,642 =132 мм. 
 
П.54. Определить параметры смазки двухступенчатого 
редуктора: диаметры колес d2 = 180 мм, d4 = 300  мм, модули 3 
мм и 5 мм, частоты вращения колес n2 = 180 мин-1, n4 = 85  мин-1, 
напряжения в зонах контактов σН = 620 МПа, твердость по-
верхностей зубьев колес HRC 42, габариты картера редуктора  
b · l = 140 · 500 мм. 
1. Окружные скорости: 























Соотношение диаметров колес d4 / d2 = 300/180 = 1,66 
>1,5. 
При таком соотношении расчет, кроме вязкости, ведется 
по колесу тихоходного вала (вариант 3). 
Параметр вязкости масла определяется по скорости ко-


















где HV – твердость поверхности зубьев колеса по Виккерсу 
HRC42 = HV 420 (рис. 2.10). 
По графику (рис. 14.2) требуемая вязкость масла v50 = 50 
сст -  индустриальное масло марки И – 50А (табл. 14.1). 
2. Расстояние по высоте: 
- от днища картера до тихоходного колеса 
h0 = 10m = 10·5 = 50 мм; 












Глубина погружения колеса d2 в масло (форм. 14.6) 
hк2 = 0,04 · d2 = 0,04 · 180 = 7 мм 
3. Объемы масла в картере редуктора: 
- расчетный минимальный (форм. 14.7) 
Vp = 10--6n(h0' + hк2)bl = 10-6·0,9(110 + 7)140 ·500 = 7,4  л, 
где n = 0,9 – коэффициент заполнения картера; 
- максимальный (форм. 14.8) 
Vmax = 1,2Vp = 1,2 ·7,4 = 8,9 л. 













=  мм, 
- 1271061,2  1,2/hh minmax =×== мм. 
Метки на маслоизмерительном щупе (форм. 14.10) при ус-
тановке его под углом α = 400: 
lmax = hmax / sin400 = 127/0,642 = 198 мм; 
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